Entwicklung, Umsetzung und Untersuchung eines Antriebskonzeptes für Antriebe mit variabler Drehzahlanforderung unter stoßartiger Belastung, am Beispiel von Kaltfräsen. by Reuter, Marco
 Entwicklung, Umsetzung und Untersuchung eines 
Antriebskonzeptes für Antriebe mit variabler 
Drehzahlanforderung unter stoßartiger Belastung, am 
Beispiel von Kaltfräsen. 
 
 
Der Fakultät Maschinenwesen 
der 
Technischen Universität Dresden 
 
zur 
 
Erlangung des akademischen Grades 
 
Doktoringenieur (Dr.-Ing.) 
 
angenommene Dissertation 
 
 
Dipl.-Ing. Marco Reuter 
geb. am 23.08.1975 in Koblenz 
 
Tag der Einreichung: 28.01.2019 
Tag der Verteidigung: 18.10.2019 
 
Gutachter: Prof. Dr.-Ing. B. Schlecht 
 Prof. Dr.-Ing. J. Weber 
 
Vorsitzender der Promotionskommission: Prof. Dr.-Ing. habil. T. Schmidt 
  
2 
 
  
3 
 
Vorwort 
Die vorliegende Arbeit entstand im Rahmen meiner Tätigkeit im Bereich Antriebstechnik bei der 
BOMAG GmbH in Boppard. Der Anstoß zur Bearbeitung des Themas entstand nach den ersten 
Entwicklungsschritten aus intensiven Diskussionen zur Zukunft der Segmente Kaltfräsen und 
Straßenfertiger. Ich möchte mich dafür bedanken, dass mir das Unternehmen ermöglicht hat die Arbeit 
zu erstellen. 
Mein besonderer Dank gilt meinem Doktorvater, Herrn Prof. Dr.-Ing. Berthold Schlecht vom Institut 
für Maschinenelemente und Maschinenkonstruktion der Technischen Universität in Dresden, für die 
wissenschaftliche Betreuung, die konstruktiven Gespräche, die Förderung und die unermüdliche 
Unterstützung. Auch Herrn Prof. Dr.-Ing. Jürgen Weber vom Institut für Mechatronischen 
Maschinenbau gebührt ein großes Dankeschön für das Interesse an meiner Arbeit und die Erstellung 
des Zweitgutachtens sowie der Übernahme der Nebenfachprüfung. Herrn Prof. Dr.-Ing. habil. Thorsten 
Schmidt gilt mein Dank für den Vorsitz der Promotionskommission. Ebenso möchte ich an dieser Stelle 
Herrn Prof. Dr.-Ing. Frank Will sowie Herrn Prof. Dr.-Ing. habil. Thomas Herlitzius für die Mitwirkung in 
der Promotionskommission danken. 
Vom Lehrstuhl für Maschinenelemente möchte ich mich bei Herrn Dr.-Ing. Thomas Rosenlöcher für die 
Anregungen, die Hilfestellungen, die Ratschläge und sehr informativen Gespräche bedanken. 
Im Rahmen der Arbeit war es mir möglich eine Mehrzahl an Abschlussarbeiten und Praktika zu 
betreuen. Daher möchte ich ein großes Dankeschön den Studenten und Freunden aussprechen, die 
mich durch die konstruktive Zusammenarbeit in der Erstellung unterstützt und immer wieder neue 
Denkanstöße und Anregungen gegeben haben. 
Herrn Timo Löw, Leiter der Systemtechnik bei der BOMAG GmbH, möchte ich für das Interesse sowie 
die organisatorische Unterstützung in der Umsetzung danken. Auch meinen Kolleginnen und Kollegen 
sowie allen Beteiligten möchte ich meinen Dank aussprechen für das Interesse, die Gespräche, den 
steten Antrieb und die Unterstützung in der Umsetzung des Projektes, ohne die ich es nicht so weit 
geschafft hätte.  
Mein besonderer Dank gilt meiner Familie für das Korrektorat, die fortwährende und 
uneingeschränkte Unterstützung, hier im Besonderen meiner geliebten Frau Barbara, ohne ihren 
Rückhalt, ihre Geduld und Motivation wäre diese Arbeit niemals zustande gekommen. 
 
Emmelshausen im Oktober 2019       Marco Reuter 
4 
 
Inhaltsverzeichnis 
Vorwort  ....................................................................................................................................... 3 
Inhaltsverzeichnis .................................................................................................................................... 4 
1. Einführung ..................................................................................................................... 7 
1.1 Motivation und Problemstellung ................................................................................... 9 
1.2 Zielsetzung der Arbeit .................................................................................................. 10 
2. Grundlagen .................................................................................................................. 11 
2.1 Technische Systeme ..................................................................................................... 11 
2.2 Antriebstechnik und Antriebssysteme ........................................................................ 11 
2.3 Getriebe ....................................................................................................................... 12 
2.4 Verstellbare Antriebe und Leistungsverzweigung ....................................................... 13 
2.4.1 Mögliche Varianten zur stufenlosen Verstellung ........................................................ 14 
2.4.2 Leistungsverzweigung .................................................................................................. 18 
2.4.3 Anwendungen von Leistungsverzweigung – Landmaschinen ..................................... 24 
2.4.4 Anwendungen von Leistungsverzweigung – Mobile Arbeitsmaschinen ..................... 26 
3. Konzeptentwicklung .................................................................................................... 29 
3.1 Voruntersuchung ......................................................................................................... 30 
3.1.1 Voruntersuchung Kaltfräsen ........................................................................................ 30 
3.1.2 Voruntersuchung Straßenfertiger ............................................................................... 32 
3.2 Untersuchung der Referenzkonzepte .......................................................................... 33 
3.2.1 Lastkollektive ............................................................................................................... 33 
3.2.2 Sonder- und anwendungsspezifische Lasten ............................................................... 34 
3.3 Messtechnik, Messung und Bewertung ...................................................................... 36 
3.4 Konzept – Kaltfräse ...................................................................................................... 39 
3.4.1 Referenzkonzept – Kaltfräse ........................................................................................ 39 
3.4.2 Lastkollektive – Kaltfräse ............................................................................................. 40 
3.4.3 Anwendungsspezifische Lasten – Kaltfräse ................................................................. 45 
3.4.4 Beschreibung des Soll-Konzeptes – Kaltfräse .............................................................. 51 
5 
 
3.4.5 Getriebesteuerung / Betriebsstrategie ....................................................................... 57 
3.4.6 Konzeptentwicklung – Kaltfräse .................................................................................. 57 
3.4.7 Alternative Motorisierung ........................................................................................... 71 
3.4.8 Alternative Kraftübertragungsmöglichkeiten vom Motor zum Fräsrotorgetriebe ..... 72 
3.4.9 Finale Konzeptausarbeitungen – Kaltfräse .................................................................. 72 
3.4.10 Konzeptauswahl – Kaltfräse ........................................................................................ 84 
3.5 Konzept – Straßenfertiger ........................................................................................... 91 
3.5.1 Referenzkonzept – Straßenfertiger ............................................................................. 91 
3.5.2 Lastkollektiv – Straßenfertiger ..................................................................................... 91 
3.5.3 Anwendungsspezifische Lasten – Straßenfertiger ....................................................... 92 
3.5.4 Beschreibung des Sollkonzeptes – Straßenfertiger ..................................................... 93 
3.5.5 Konzeptentwicklung - Straßenfertiger......................................................................... 94 
3.5.6 Finale Konzeptausarbeitung – Straßenfertiger ............................................................ 95 
4. Simulation .................................................................................................................... 98 
4.1 Simulationsmodelle – Kaltfräse ................................................................................... 98 
4.2 Betriebsstrategie- und Regelungskonzeptentwicklung – Kaltfräse ........................... 100 
4.3 Vergleich des Variogetriebes mit dem heutigen Referenzkonzept ........................... 103 
4.4 Simulationsmodelle – Straßenfertiger ....................................................................... 108 
4.5 Betriebsstrategie- und Regelungskonzeptentwicklung – Straßenfertiger ................ 109 
4.6 Vergleich des LVG_PVG mit dem Referenzsystem .................................................... 110 
4.7 Erweiterung und Optimierung der Systembetrachtung – Straßenfertiger ............... 111 
5. Realisation und Prototyp ........................................................................................... 114 
5.1 Geometrische Integration - Kaltfräse ........................................................................ 114 
5.2 Geometrische Integration – Straßenfertiger ............................................................. 116 
6. Zusammenfassung und Ausblick................................................................................ 121 
Literatur  ................................................................................................................................... 125 
Formelzeichen  ................................................................................................................................... 128 
Abkürzungsverzeichnis ........................................................................................................................ 131 
6 
 
Abbildungsverzeichnis ......................................................................................................................... 132 
Tabellenverzeichnis ............................................................................................................................. 138 
Anhang  ................................................................................................................................... 140 
A.1 Grundlagen  ................................................................................................................................... 140 
A.2 Konzeptentwicklung ...................................................................................................................... 141 
A.3 Simulation  ................................................................................................................................... 147 
 
7 
 
1. Einführung 
Straßenbaumaschinen beschreiben eine Maschinengruppe der Baumaschinen, die dem Zweck des 
Infrastrukturausbaus dienen. Diese umfassen, beginnend mit der Bodenstabilisierung sogenannte 
Bodenstabilisierer, gefolgt von Erdverdichtungsgeräten, über den Einbau des Asphalts durch 
Straßenfertiger oder auch Schwarzdeckenfertiger genannt, hin zu Asphaltverdichtungsmaschinen, 
sowie Kaltfräsen zum Abtragen und Recycling der Straße. 
Den Produkten der Kategorien Kaltfräsen und Straßenfertiger wird im Rahmen der vorliegenden Arbeit 
ein besonderes Ausgenmerk gewidmet. Um dem heutigen Anspruch der Kunden hinsichtlich 
Leistungsfähigkeit, dies bedeutet hohe Arbeitsleistung und ressourcenschonendem Betrieb, somit 
geringem Werkzeugverschleiß und niedrigem Betriebsmittelverbrauch, gerecht zu werden und somit 
entsprechend effiziente Antriebssysteme entwickeln zu können, wurden im Rahmen dieser Arbeit 
diverse Verfahren und Werkzeuge angewandt, die einem mittelständischen OEM (Original Equipment 
Manufacturer) der Baumaschinenbranche völlig neue Wege aufzeigen. 
So wurde zunächst eine umfassende Messkampagne zur Bestimmung der Lastkollektive, Lastspektren 
und anwendungsspezifischen Lastspitzen in Angriff genommen, mit dem Ziel eine breite und valide 
Basis für die vorliegenden und zukünftigen Entwicklungen zu haben. Denn Grundlage einer jeden 
Entwicklung, insbesondere im Falle von neuen Antriebssystemen sind die vorliegenden oder aber noch 
zu erarbeiteten anwendungsspezifischen Lastprofile der betreffenden Maschinen. Dabei zeigt sich sehr 
schnell, dass es nicht das eine optimale Antriebskonzept für alle Maschinengattungen gibt. Somit 
bedarf es einer selektiven Untersuchung aller relevanten Maschinentypen und damit verbundenen 
Definition der optimalen Antriebskonzepte für die jeweiligen Kategorien. 
Weiterhin wurde das Werkzeug der Systemsimulation in Form der Software SimulationX eingeführt 
und umfangreich angewandt. Mit Hilfe dessen konnten bereits zum Zeitpunkt der Konzeptentwicklung 
erste Systemuntersuchungen und Beurteilungen erfolgen. Somit ist es möglich, bereits im frühen 
Stadium der Entwicklung eine sehr fundierte und valide Aussage zu den diversen Systemen zu machen. 
Dadurch reduzieren sich die Untersuchungen am realen Prototyp auf ein Minimum. Darüber hinaus 
dient dieses Werkzeug zur detaillierten Systemuntersuchung bis hin zur Unterstützung in der 
Betriebsstrategie- sowie Funktionsentwicklung in Co-Simulation mit einem Rapid Control Prototyping 
(RCP) Werkzeug. 
In der anschließenden Detaillierungsphase, jedoch auch bereits in der Phase der Referenz-
untersuchung der Antriebssystementwicklung, wurde zur ersten Auslegung der Verzahnungsgetriebe 
ein kommerzielles Tool zur Berechnung der Verzahnung herangezogen, um die Entwürfe sowie 
Konzepte auf Plausibilität und Festigkeit zu untersuchen. 
Die zwei für die vorliegende Ausarbeitung relevanten Maschinentypen der Straßenbaumaschinen 
gemäß Abbildung 1 und Abbildung 2 lassen sich wie folgt beschreiben. 
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Abbildung 1: Kaltfräse im Arbeitseinsatz [Reu17] 
Kaltfräsen dienen dem selektiven Abtragen und Granulieren von Fahrbahnoberflächen jeglicher Art 
und Ausführung. Sie ermöglichen die Schaffung von definierten Fahrbahnoberflächen hinsichtlich 
Rauigkeit sowie Fahrbahnschrägung. Dieser Prozess wird heute in der Regel mit Hilfe eines 
mechanischen Antriebes von der primären Leistungsquelle hin zum sogenannten Fräsrotor dargestellt. 
Der Abtransport des granulierten Materials erfolgt vorwiegend mit Hilfe eines hydrostatisch 
betriebenen Förderbandes, abhängig von der Bauart der Maschine zum vorderen oder hinteren Ende 
des Geräts. Dort erfolgt dann die Übergabe zu einem Lkw. Kaltfräsen gibt es in verschiedenen Größen 
und Leistungsklassen. Die Kompaktfräsen haben Arbeitsbreiten ab 0,3 m bis zu 1,0 m. Mittelklasse 
Fräsen bilden das Zwischenglied mit Arbeitsbreiten zwischen 1,0 m bis 1,3 m. Großfräsen gibt es mit 
Arbeitsbreiten von 1,5 m bis zu 3,8 m oder mehr. Aufgrund der mechanischen Kopplung zwischen der 
Leistungsquelle und dem Arbeitswerkzeug, ist die Variabilität und somit die Einflussnahme im 
Speziellen auf den Prozess sehr eingeschränkt. 
 
Abbildung 2: Straßenfertiger im Arbeitseinsatz [Seu17] 
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Straßenfertiger hingegen dienen der Aufbringung von Asphaltschichten auf einen zuvor stabilisierten 
und verdichteten Fahrbahnuntergrund. Diese Maschinen werden in der Regel durch einen Lkw mit 
heißem Asphalt befüllt. Dieser wird aus dem sogenannten Bunker über ein Kratzband vom vorderen 
Ende der Maschine zum hinteren Ende gefördert. Dort verteilt ein Schneckenverteiler das Material auf 
die aufzubringende Breite der Asphaltschicht. Die anschließende Bohle dient sowohl der Schaffung 
einer glatten Oberfläche auf definierter Breite wie auch einer Vorverdichtung des Materials. Man 
unterscheidet die unterschiedlichen Schichten im Aufbau und der jeweiligen Zusammensetzung, 
beginnend mit der sogenannten Tragschicht, darüber gelegen die Binderschicht sowie der 
abschließenden Deckschicht. Hinsichtlich der zu verwendenden Maschine unterscheidet man jedoch 
nicht in diesen Schichten, daher wird der schichtweise Aufbau mit dem gleichen Maschinentyp 
aufgetragen. Die Maschinen sind als ketten- oder radgetriebene Geräte verfügbar. Das Antriebssystem 
lässt sich durch möglichst gleichbleibenden und konstanten Vortrieb während des Arbeitsbetriebs 
charakterisieren. Die Ausführung mit Hilfe eines hydrostatischen Systems stellt sich daher bisher als 
optimal dar. Jedoch sind solche Systeme mit einem verbesserungswürdigen Wirkungsgrad behaftet. 
1.1 Motivation und Problemstellung 
Aus den zuvor angesprochenen Untersuchungen und gewonnenen Kenntnissen zur Anwendung sowie 
zum Leistungsbedarf und zu Maximallasten ließen sich für die zwei relevanten Maschinenkategorien 
folgende Zusammenhänge ableiten, die auch gleichzeitig die Motivation zur Entwicklung eines 
neuartigen Antriebskonzeptes darstellen. 
Kaltfräsen: 
 Reduzierung der Meißelgeschwindigkeit führt zur Erhöhung der Fräsleistung und somit der 
Arbeitsleistung [Reu17]. 
 Die Betriebsart Feinfräsen, der sogenannten Oberflächenbearbeitung, bedarf einer sehr 
hohen Meißelgeschwindigkeit von bis zu 8 … 10 m/s, bei gleichzeitig geringem Leistungs-
bedarf von maximal 30 … 40 % [Reu17]. 
 Optimale Meißelgeschwindigkeit ist neben dem Bedienerwunsch, von dem zu bearbeitenden 
Untergrund und dessen Materialeigenschaft abhängig. Um dies stets realisieren zu können, 
bedarf es einer individuellen Einstellbarkeit dieser Größe [Reu17]. 
 Fräsen einer definierten Sieblinie des Fräsmaterials. Dies ist relevant hinsichtlich der 
Gesamtprozessoptimierung im Asphaltmischwerk zur Vermeidung von weiteren 
Prozessschritten. So kann beispielsweise auf das energieaufwendige Brechen des Fräsgutes 
verzichtet werden, bei gleichzeitiger Vermeidung von nicht verwertbarem Fräsgut in 
sandartiger Form. 
 Reduzierung des Meißelverschleißes durch individuelle Anpassung der Werkzeug-
geschwindigkeit. 
 Reduzierung der Lärmemissionen durch optimale Anpassung der Werkzeuggeschwindigkeit. 
 Reduzierung der Staubbelastung aufgrund optimalen Einsatzes des Werkzeugs. 
 Verbrauchsreduzierung und Ressourcenschonung. 
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Straßenfertiger: 
 Reduzierung der Schleppleistung, insbesondere zur Verbesserung des Startvorgangs. 
 Konstante und gleichmäßige Versorgung aller Funktionen, heute gleichbedeutend mit einer 
gleichbleibenden Abtriebsdrehzahl am Verteilergetriebe. 
 Reduzierte Antriebsdrehzahl im Teillastbetrieb bei gleichbleibender Abtriebsdrehzahl. 
 Reduzierung der Lärmemissionen durch optimale Anpassung sowie Minimierung der Ver-
brennungsmotordrehzahl. 
 Verbrauchsreduzierung und Ressourcenschonung. 
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit und damit verbundenen Entwicklungsprojekten wird jeweils ein 
System entwickelt und vorgestellt, dass die zuvor genannten Zusammenhänge bestmöglich erfüllt. 
1.2 Zielsetzung der Arbeit 
Ziel der vorliegenden Ausarbeitung ist es, die zuvor aufgezeigten Forderungen mit Hilfe eines 
anwendungsspezifisch optimalen Antriebssystems zu begleichen oder zumindest die heutigen Systeme 
dahingehend zu optimieren. Vorzugsweise ist dazu ein stufenlos verstellbares Antriebssystem zu 
entwickeln mit einem Wirkungsgrad von größer oder gleich 90 %. 
Heute existieren Antriebssysteme, die vom Grundsatz einen variablen Antrieb für Kaltfräsen 
darstellen. Jedoch handelte es sich hierbei um rein hydrostatische Systeme mit einem deutlich 
reduzierten Wirkungsgrad. Aufgrund des Aufbaus der Systeme und der verwendeten Komponenten 
wurde aber auf die Funktionalität der Variabilität verzichtet, auch im Hinblick auf die hohe äußere 
Stoßbelastung während des Arbeitsprozesses. 
Im Falle der Straßenfertiger hingegen ist die Verwendung eines stufenlosen Antriebssystems neben 
den hydrostatisch betriebenen Funktionen nicht bekannt. Somit stellt diese Technologie eine 
grundlegende Neuerung in diesem Bereich dar. 
In beiden Maschinenkategorien werden stufenlose Systeme untersucht, unter Berücksichtigung der 
jeweils relevanten und anwendungsspezifischen Anforderungen. Unterstützt durch die neuen 
Arbeitswerkzeuge werden neue Konzepte erarbeitet und gleichzeitig auf Funktionalität sowie Effizienz 
beurteilt. Somit ist es möglich, eine große Variantenschar zu Überblicken und damit eine optimale 
Lösung zu definieren. Schließlich wird auf Grundlage einer Nutzwertanalyse jeweils das zu 
bevorzugende Konzept definiert. Basierend auf dieser Entscheidung erfolgt eine detaillierte Analyse 
hinsichtlich der Anforderungsparameter sowie charakteristischer Kennwerte. In Zusammenarbeit mit 
Entwicklungspartnern erfolgt die geometrische Ausarbeitung, die schließlich neben einem virtuellen, 
auch zu einem realen Prototypen gebracht wird. 
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2. Grundlagen 
2.1 Technische Systeme 
Eine Maschine ist in der Literatur als ein technisches System beschrieben [Sch15]. Es besteht aus einem 
Antriebssystem mit sich bewegten Teilen. Maschinen und somit technische Systeme werden zur 
Erfüllung von bestimmten Aufgaben entwickelt, konstruiert und gebaut. Maschinen und somit deren 
Gesamtsystem sind bestehend aus einzelnen Maschinenelementen aufgebaut und mit dem Ziel 
konstruiert, die gewünschten Funktionen und Anforderungen bestmöglich zu erfüllen. 
Baumaschinen sind die Gesamtheit der Maschinen und Geräte im Bauwesen, die der Gewinnung, 
Aufbereitung, Herstellung und Verarbeitung von Baustoffen, dem Transport und der Förderung von 
Bau- und Bauhilfsstoffen sowie der Herstellung und Instandhaltung von Bauwerken aller Art dienen 
[Bei97]. Weiterhin sind sie als stationäre oder mobile Geräte verfügbar, wobei jedoch keine eindeutige 
Abgrenzung möglich ist. In der Sparte Straßenbau werden sogenannte Straßenbaumaschinen 
eingesetzt, diese sind technische Systeme, die dem Aufbau oder der Sanierung von Infrastruktur 
dienen. 
2.2 Antriebstechnik und Antriebssysteme 
Ein Antriebssystem besteht aus den folgenden Teilsystemen [Sch10]: 
 Antriebs- oder Kraftmaschine – Mit der Antriebsmaschine wird die zur Erfüllung der 
Gesamtfunktion erforderliche Antriebsenergie bereitgestellt. Typische Antriebsmaschinen 
sind elektrische Maschinen, Verbrennungsmotoren und Strömungsmaschinen. 
 Antriebsstrang – Der Antriebsstrang, häufig auch als Zwischenschaltung bezeichnet, dient zur 
Übertragung der Antriebsenergie von der Antriebsmaschine zur Arbeitsmaschine, wobei 
zusätzlich eine geeignete Anpassung erfolgen kann. Wichtigste Zwischenschaltungen sind 
Wellen, Getriebe, Wandler, schaltbare und nicht schaltbare Kupplungen und Bremsen. 
 Arbeitsmaschine – Die Arbeitsmaschine wandelt die ihr über den Antriebsstrang zugeführte 
und angepasste Energie in die erforderliche Ausgangsenergie des Arbeitsprozesses bzw. der 
Arbeitsfunktion um. Aus der nahezu unendlichen Vielfalt möglicher Arbeitsmaschinen seien 
beispielhaft Baumaschinen sowie verfahrenstechnische Maschinen und Anlagen genannt. 
Eine Klassifizierung von Arbeitsmaschinen kann nach ihren antriebstechnischen Merkmalen 
wie Kennlinie, Kennfeld oder Arbeitsspiel erfolgen. 
 Steuerungs- und Regelungseinrichtungen – Zusätzlich zum Leistungsteil eines 
Antriebssystems sind Steuerungs- und Regelungseinrichtungen vorhanden, um den 
Leistungsfluss bedarfsgerecht anpassen zu können. Dabei werden als Schnittstelle zwischen 
dem leistungsführenden elektrischen und mechanischen System einerseits und der 
Informationsverarbeitung in der Steuerung und Regelung andererseits Sensoren und Aktoren 
verwendet. Mithilfe der Sensoren lassen sich beliebige Betriebsgrößen als Ist-Werte erfassen, 
zur Informationsverarbeitung übermitteln und mit einem von außen vorgegebenen Soll-Wert 
vergleichen. Abhängig von der erforderlichen Steuerungs- und Regelungsstrategie werden 
dann die Aktoren mit Stellgrößen angesteuert, um den Leistungsfluss des mechanisch-
elektrischen Systems bedarfsgerecht anzupassen. 
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2.3 Getriebe 
Getriebe lassen sich als mechanische Systeme zum Wandeln oder Übertragen von Bewegungen und 
Kräften oder Drehmomenten beschreiben. Man unterscheidet grundsätzlich zwischen gleichmäßig 
übersetzenden und ungleichmäßig übersetzenden Getrieben. Sie bestehen aus mindestens drei 
Gliedern, eines davon muss als Gestell festgelegt sein. Gleichmäßig übersetzende Getriebe zur 
Bewegungs- und Leistungsübertragung zwischen An- und Abtrieb werden Übertragungsgetriebe 
genannt. Getriebe zum Führen von Punkten auf Gliedern oder von Gliedern insgesamt gehören den 
ungleichmäßig übersetzenden Getrieben an. Im Folgenden wird sich auf die gleichmäßig über-
setzenden Zahnradgetriebe beschränkt. Diese unterscheidet man in: 
 Stirnradgetriebe 
 Kegelradgetriebe 
 Schraubgetriebe 
 Schneckengetriebe 
 Umlauf- oder Planetengetriebe 
In Abbildung 3 sind die wichtigsten Zahnradgetriebebauarten mit ihren jeweils typischen Merkmalen 
dargestellt. 
 
Abbildung 3: Zahnradpaarungen entsprechend ihrer Radkörperform [Sch10] 
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Für alle Getriebe gilt, dass die Summe aller Momente gleich null ist. Eingangsmomente sind als positiv 
und Ausgangsmomente sind als negativ definiert. Dies gilt ebenso für die Leistung. Die bekannten 
Vorteile sind hoher Wirkungsgrad und kompakte Bauweise. Nachteilig sind jedoch die durch den 
Formschluss bedingte starre Kraftübertragung und die bei hohen Drehzahlen möglichen 
Schwingungen. Als Grundanforderung an Verzahnungen gelten eine konstante Übersetzung, hohe 
Tragfähigkeit, der beschriebene gute Wirkungsgrad, ein geräuscharmer Lauf, eine einfache Fertigung 
und Unempfindlichkeit gegen Fertigungsabweichungen. 
2.4 Verstellbare Antriebe und Leistungsverzweigung 
Grundlegende Arten der Zahnradgetriebe wurden bereits zuvor erläutert. Um den immer komplexeren 
Anforderungen und Anwendungen im Maschinenbau gerecht zu werden, greift man für besondere 
Aufgaben zunehmend auf Getriebe mit stufenlos einstellbarer Übersetzung zurück. Stufenlose 
Getriebe lassen sich anhand verschiedener Ausführungsformen realisieren. Vier verschiedene 
Möglichkeiten sind in folgender Abbildung 4 dargestellt. 
 
Abbildung 4: Übersicht stufenlose Getriebe [Sch08] 
Die Darstellung zeigt vier Möglichkeiten einer stufenlosen Verstellung. Darin kann man drei 
verschiedene Ausführungsarten unterscheiden. Mechanische Systeme sind beispielsweise das 
Umschlingungsgetriebe mit Ketten oder Riemen sowie das gezeigte Reibradgetriebe. Beide Systeme 
basieren auf der Funktion der veränderlichen Wirkdurchmesser auf Antriebs- und / oder Abtriebsseite. 
Hydrostatische oder hydrodynamische Systeme stellen die zweite Ausführungsart dar. Diese können 
beispielsweise durch geeignete Kombination von Verstelleinheiten auch Übersetzungen ins 
Unendliche darstellen. Als letzte Art ist der E-Antrieb dargestellt, der nahezu alle Freiheitsgrade 
hinsichtlich der realisierbaren Übersetzung bietet. Dabei gewährleisten stufenlose Getriebe eine 
stufenlos einstellbare Übersetzung sowie eine gleichförmige Leistungsübertragung. Sie werden in zwei 
verschiedene Arten aufgeteilt. Zum einen gibt es das Continuously Variable Transmission, kurz CVT 
genannt. Dies ist ein stufenloses Getriebe mit einem bestimmten Übersetzungsbereich. Als weitere 
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Getriebeart wird das IVT, Infinitely Variable Transmission angeführt. Diese Bauart stellt ein stufenloses 
Getriebe dar, bei dem eine Richtung unendlich ins Langsame untersetzt werden kann. In der 
Anwendung würde dies dann bedeuten, dass sich die Welle am Getriebeeingang dreht, am Ausgang 
jedoch die Drehzahl null vorliegt, ohne dass eine Kupplung betätigt wurde.   
In mobilen Arbeitsmaschinen kommen hydrostatische Antriebsstränge, Lastschaltgetriebe mit 
hydrodynamischem Wandler und neuerdings auch hydrostatisch-mechanisch leistungsverzweigte 
Getriebe zum Einsatz. In hydrostatischen Antrieben wird die durch den Verbrennungsmotor erzeugte 
mechanische Leistung in hydraulische Leistung umgewandelt. Diese wird über Hydraulikleitungen zum 
Verbraucher gebracht und dort über Hydraulikzylinder oder -motoren wieder zurück in mechanische 
Leistung transferiert. Diese kann dann zum Antrieb einer Maschine genutzt werden. Als Vorteile 
hydrostatischer Getriebekonzepte gelten bei Baumaschinen die Flexibilität in der Installation, die hohe 
Leistungsdichte sowie die stufenlose und sehr gut dosierbare Leistungsübertragung. Der größte 
Nachteil der hier beschriebenen hydrostatischen Getriebe besteht allerdings im niedrigeren 
Wirkungsgrad bei höheren Geschwindigkeiten. Im Kontrast zu hydrostatischen Antrieben kehren 
Lastschaltgetriebe mit hydrodynamischen Wandlern die jeweiligen Vor- und Nachteile um. Dem hohen 
Wirkungsgrad bei großen Geschwindigkeiten und den daraus resultierenden geringen 
Dieselverbräuchen in diesen Betriebspunkten aufgrund der schaltbaren Überbrückung des Wandlers 
steht der schlechte Wirkungsgrad beim Reversiervorgang und beim Füllen der Schaufel entgegen. Der 
Grund dafür ist, dass der Wandler eine hohe Drehzahl benötigt, um ein hohes Moment aufzubringen. 
Aufgrund dieser Zusammenhänge fanden in jüngster Vergangenheit die Systeme der mechanisch 
hydrostatischen Leistungsverzweigung zunehmend Anwendung. Diese weisen eine Kombination der 
Vorteile der zuvor beschriebenen Konzepte auf. Die bereits erwähnte Variante der 
Leistungsverzweigung wird in den nachfolgenden Kapiteln detailliert erläutert. Zunächst werden 
jedoch der Vollständigkeit halber die möglichen Varianten eines stufenlosen Antriebs dargestellt. 
2.4.1 Mögliche Varianten zur stufenlosen Verstellung 
Es gibt diverse Varianten zur stufenlosen Übertragung von Leistung. Diese lassen sich als sogenannte 
Variatoren zusammenfassen. Nachfolgend eine Auswahl an möglichen und relevanten Umsetzungen: 
1. Hydrostatische Verstellung mit Standardeinheiten 
2. Hydrostatische Verstellung mit Sondereinheiten in Sonderbauformen 
3. Variatorgetriebe/ Riemenvariator 
4. CVT Getriebeeinheit / Kettenvariator 
5. Reibradgetriebe 
6. Kegelringgetriebe 
7. Hydrodynamische Verstellung (Wandler) 
8. Pneumatische Verstellung 
9. Elektrische Verstellung (Generator / Umrichter / Motor) 
Reibradgetriebe und Kegelringgetriebe entfallen aufgrund der für industrielle Anwendungen zu 
geringen Leistungsfähigkeit. Die hydrodynamische - und pneumatische Verstellung entfallen aufgrund 
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des begrenzten Wirkungsgrades. Im Falle der elektrischen Verstellung ist aus heutiger Sicht die geringe 
Leistungsdichte, die fehlende Serienverfügbarkeit von Komponenten zu wettbewerbsfähigen Kosten 
sowie der für den Service aktuell noch notwendige weltweite Kompetenzaufbau ein Hindernis, welches 
nur mit großem Aufwand darstellbar wäre, aber ein für die Zukunft sehr aussichtsreiches alternatives 
Antriebssystem darstellt. Somit verbleiben für ein stufenloses Antriebskonzept ausschließlich die 
folgenden Varianten, die in den Abbildungen 5 bis 9 dargestellt sind. 
 Hydrostatische Verstellung mit Standardeinheiten (inkl. Aktuatoren etc.). 
 
Abbildung 5: Hydraulikeinheit der Firma Danfoss [Dan18a] 
 Hydrostatische Verstellung mit Kombinationseinheiten gemäß Abbildung 6, bestehend aus 
einer Pumpen- sowie einer Motoreinheit in einem Gehäuse. Diese kompakten Einheiten 
wurden speziell für leistungsverzweigte Antriebe entwickelt. 
 
Abbildung 6: Kombinationseinheiten aus Standard Hydraulikpumpe und -motor der Firma Bosch 
Rexroth [Bos18] 
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 Hydrostatische Verstellung mit Sondereinheiten in Sonderbauformen.   
Diese bestehen zumeist aus Triebwerken, die von verschiedenen Herstellern bezogen werden 
können, jedoch dann mit erheblichem Aufwand in das gesamte Antriebssystem integriert 
werden müssen. Dies bedeutet, dass beispielsweise sämtliche Aktuatoren und die 
Ventiltechnik separat eingebunden werden müssen, siehe dazu im Vergleich Abbildung 5 und 
nachfolgende Abbildung 7. 
 
Abbildung 7: Sondereinheiten der Firma Danfoss [Dan18b] 
 Variatorgetriebe / Riemenvariator.  
Die Leistungsfähigkeit solcher Systeme beschränkt sich derzeit auf maximal circa 150 kW. 
Daher sind solche Einheiten nur beschränkt einsetzbar. Weiterhin stellt die Verstell-
geschwindigkeit von circa 5 s von imin nach imax bei dynamischen Systemen eine große 
Herausforderung dar. 
 
Abbildung 8: Riemenvariator der Firma Berges [Ber18] 
 CVT Getriebeeinheit / Kettenvariator.  
Solche Systeme sind im Automobilbau bereits seit vielen Jahren etabliert. Insbesondere in 
Japan sind circa 45 % aller Pkw mit solchen CVT – Getrieben ausgestattet. Jedoch bedürfen 
solche Systeme spezieller Schmierstoffe, die in der Regel nicht ohne Probleme für Ver-
zahnungsgetriebe geeignet sind. Nachfolgend einige Kennwerte und –daten des Ketten-
variators der Firma LuK. 
 Md_max = 400 Nm 
 imin = 0,371 
 imax = 2,48 
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 nmax = 9.500 ... 10.000 min-1 
 max. dT/dt = 60.000 Nm/s 
 ηmax = 97 % 
 
Abbildung 9: Kettenvariator der Firma LuK in der Anwendung bei Audi [Luk18] 
Die Gegenüberstellung der max. Wirkungsgrade der verschiedenen zuvor untersuchten Verstellungen 
zeigt eine Bandbreite von über 86 % im Falle der hydrostatischen Einheiten bis hin zu 97 % im Falle des 
wirkungsgradoptimierten Kettenvariators. 
Typ: 
η_ges_max 
[%] 
Hydraulikeinheiten 86,17 % 
Sondereinheiten 91,68 % 
Riemenvariator 90,91 % 
Kettenvariator 97,00 % 
Tabelle 1: Maximale Wirkungsgrade der untersuchten Verstellmöglichkeiten 
Neben dem maximalen Wirkungsgrad ist die Funktionalität des aktiven Stillstandes zu berücksichtigen. 
Dies bedeutet, dass die primäre Antriebsquelle arbeitet und gleichzeitig steht der Abtrieb still. Ein 
solcher Stillstand lässt sich für die vorliegenden analysierten Systeme ohne Kupplung oder 
aufwendigen Regelkreis nur mit Hilfe einer hydrostatischen Verstellung darstellen. Dieser Vorzug ist 
auch bei leistungsverzweigten Systemen in Kombination mit hydrostatischem Kreislauf zuteil. 
Hydrostatische Verstelleinheiten können auf ein Schluckvolumen von null eingestellt werden, wodurch 
ein Leerlauf möglich ist. Auch weist der Riemenvariator, wie bereits zuvor beschrieben, eine nur 
bedingt ausreichende Verstellgeschwindigkeit auf. Eine weitere Verkürzung der Stellzeiten ist nur mit 
deutlich zunehmenden Belastungen des Riemens und der angrenzenden Bauteile bei gleichzeitiger 
Reduzierung des Wirkungsgrades darstellbar. Im Zusammenhang mit der Überprüfung der Eignung des 
Kettenvariators wurden messtechnische Untersuchungen zur stoßartigen Belastung im Antriebsstrang 
einer Kaltfräse durchgeführt [Ste14]. Diese haben Drehmomentanstiegsgradienten von über 100.000 
Nm/s und somit Werte außerhalb der Grenzen des Kettenvariators ergeben. Ein Auszug aus dieser 
Messung, die jene Maximalwerte aufzeigt, ist in Abbildung 10 dargestellt. 
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Abbildung 10: Messungen zur stoßartigen Belastung bei Kaltfräsen 
Auch ist die Leistungsfähigkeit hinsichtlich des übertragbaren maximalen Drehmoments des 
Kettenvariators limitiert, insbesondere in den relevanten Randbereichen des Over- und Underdrives 
reduziert sich das übertragbare Moment signifikant auf circa 50 % des Maximums. Die gesamte 
Bewertungsübersicht aller verschiedenen Varianten ist im Anhang A.1 dargestellt. Zusammenfassend 
ist festzuhalten, dass im Rahmen der weiteren Entwicklung ausschließlich auf die hydraulischen 
Verstelleinheiten konzentriert wird. Aufgrund des aktuell unüberschaubaren Aufwandes und des 
beschränkten Mehrwertes, werden die erwähnten und beschriebenen Sonderbauformen nicht weiter 
untersucht. 
2.4.2 Leistungsverzweigung 
Leistungsverzweigte Systeme in Form von leistungsverzweigten Getrieben (LVG) sind bereits 1907 zum 
Patent angemeldet worden durch Louis Renault. Ziel dieses Konzeptes ist es, die Vorteile des stufenlos 
variablen hydrostatischen Getriebes mit jenen des wirkungsgradoptimalen mechanischen 
Zahnradgetriebes zu vereinen. Dazu wurde das hydrostatisch-mechanisch leistungsverzweigte 
Getriebe entwickelt. Dieses leistungsverzweigte Getriebe bietet die Möglichkeit, die Effizienz direkter 
hydrostatischer Getriebe zu verbessern, indem die mögliche stufenlose Getriebeübersetzung mit dem 
hohen Wirkungsgrad eines rein mechanischen Getriebes kombiniert wird. Das Konzept der 
Leistungsverzweigung basiert auf wenigstens einem Umlaufgetriebe. Bei den Konzepten unterscheidet 
man eingangs- und ausgangsgekoppelte Konzepte. Dabei ist das eingangsgekoppelte Konzept dadurch 
gekennzeichnet, dass die Verstellung direkt von der Antriebsquelle aus betrieben wird und das 
ausgangsgekoppelte Konzept weist eine Anbindung der Verstellung am Abtrieb des Systems auf. 
Abbildung 11 zeigt die drei Grundformen der hydrostatisch-mechanisch leistungsverzweigten 
Getriebe. Als erster Grundtyp ist die ausgangsseitige Kopplung zu nennen. Dabei ist das 
Planetengetriebe am Getriebeeingang angeordnet und fungiert als Differenzial. Am Getriebeausgang 
werden die Leistungspfade mittels eines Stufengetriebes wieder summiert. Eine weitere 
Anordnungsmöglichkeit hydrostatisch-leistungsverzweigter Getriebe ist die eingangsseitige Kopplung. 
Diese ist praktisch eine Umkehrung der vorherigen Variante. Am Getriebeeingang wird ein Differenzial 
durch ein Stufengetriebe realisiert, das Summengetriebe im Anschluss mittels eines Planetengetriebes. 
Als dritter Grundtyp dient das Compound-Getriebe, welches als Hybrid aus Summier- und 
Differenzialgetriebe mit jeweils einem Planetengetriebe realisiert wird. Dadurch ist ein zusätzlicher 
Freiheitsgrad vorhanden, der zur Änderung der Verschaltung verwendet werden kann. Abhängig von 
der Änderung der Drehzahl im stufenlosen Zweig verändert sich auch der hydraulische Anteil der am 
Abtrieb zur Verfügung gestellten Gesamtleistung. Steht dieser still, erfolgt die gesamte 
Leistungsübertragung über den mechanischen Leistungspfad. Verfahren zur Berechnung von 
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Leistungen, Drehzahlen und Drehmomenten in solchen leistungsverzweigten Getrieben sind im 
Folgenden ausführlich beschrieben, hier jedoch ausschließlich auf die ausgangsseitige und 
eingangsseitige Kopplung reduziert. Für beide Konzepte gilt, dass sich am Getriebeeingang, welcher 
beispielsweise auf den Dieselmotor folgt, die Aufteilung der Leistung auf einen stufenlosen, 
hydraulischen Variator sowie auf einen mechanischen Getriebezweig anschließt. Im Anschluss daran 
erfolgt die Leistungssummierung am Getriebeausgang durch die Verzahnung beider Zweige. 
 
Abbildung 11: Grundtypen hydrostatisch-mechanisch leistungsverzweigter Getriebe 
Zur weiteren analytischen Betrachtung leistungsverzweigter Antriebssysteme gelten folgenden 
Grundsätze [Sch10]: 
Standübersetzung eines Planetengetriebes: 
𝑖0 =
𝑛1
𝑛2
            [2.1] 
Weiterhin ist die Willis Gleichung zur Drehzahlberechnung von Planetengetrieben heranzuziehen: 
𝑛1 − 𝑖0 ∗ 𝑛2 − (1 − 𝑖0) ∗ 𝑛𝑠 = 0        [2.2] 
Die Summe aller Momente eines Getriebes ist gleich null: 
∑ 𝑀𝑡 =  𝑀𝑎𝑛 + 𝑀𝑎𝑏 + 𝑀𝐺𝑒𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙 = 0        [2.3] 
Die Leistung an einem Getriebe definiert sich als Produkt aus Drehzahl und Drehmoment: 
𝑃 = 𝑀 ∗ 2 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛          [2.4] 
Die Summe der eingehenden Leistungen eines Getriebes entspricht der Summe der ausgehenden 
Leistungen: 
𝑃𝑎𝑛 + 𝑃𝑎𝑏 = 0           [2.5] 
Daraus ergibt sich schließlich für ein Planetengetriebe mit Antrieb an der Sonne und Abtrieb am 
Hohlrad folgender Zusammenhang: 
𝑀𝑎𝑛 ∗ 𝑛1 = (−1) ∗ 𝑀𝑎𝑏 ∗ 𝑛2         [2.6] 
𝑀𝑎𝑏
𝑀𝑎𝑛
= (−1) ∗
𝑛1
𝑛2
= (−1) ∗ 𝑖0         [2.7] 
Die spezifischen Leistungen und Wirkungsgrade eines Planetengetriebes definieren sich wie folgt. 
 Wälzleistung: Leistung, die nur über das Abwälzen der Verzahnung mit entsprechender 
Relativdrehzahl übertragen wird, somit nicht über die Stegwelle, da diese still steht. 
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 Kupplungsleistung: Alle drei Teile des Getriebes drehen sich mit identischer Drehzahl, somit 
erfolgt keine relative Änderung und somit wird keine Wälzleistung übertragen. 
 Umlaufwirkungsgrad: 
o Wirkungsgrad:   𝜂 = (−1) ∗
𝑃𝑎𝑏
𝑃𝑎𝑛
      [2.8] 
o Standwirkungsgrad: 𝜂0 = (−1) ∗ (
𝑃2
𝑃1
)𝑚𝑖𝑡 𝑛𝑠=0    [2.9] 
Weitere detaillierte Literaturdaten sind in [Sch10] oder [Mül98] zu finden. Weiterhin lässt sich eine 
vereinfachte Berechnung des Umlaufwirkungsgrades durch eine vereinfachte Gleichung für alle 
Betriebszustände anwenden [Mül98]: 
𝜂𝑈𝑚𝑙 = 1 −
𝑀1∗(𝜔1−𝜔𝑠)∗(1−𝜂0
𝜔1)
∑ 𝑃𝑎𝑛
         [2.10] 
𝜂0
𝜔1 definiert sich aus dem Vorzeichen aus 𝑀1 ∗ (𝜔1 − 𝜔𝑠), ist dieses positiv so entspricht der Wert 
𝜂0, ist dieser negativ so lautet es 
1
𝜂0
. 
Mit Hilfe dieser Grundlagen lassen sich alle anstehenden Untersuchungen durchführen. Im Folgenden 
sind die verschiedenen Ausführungsvarianten der Leistungsverzweigung dargestellt, welche auf einem 
einstufigen Umlaufgetriebe basieren: 
1) Kraftfluss von der Sonne auf das Hohlrad mit Verstellung am Steg. 
𝑖 =  𝑖0           [2.11] 
2) Kraftfluss von der Sonne auf den Steg mit Verstellung am Hohlrad. 
𝑖 = 1 − 𝑖0          [2.12] 
3) Kraftfluss vom Steg auf die Sonne mit Verstellung am Hohlrad. 
𝑖 =
1
(1−𝑖0)
          [2.13] 
4) Kraftfluss vom Steg auf das Hohlrad mit Verstellung an der Sonne. 
𝑖 =
𝑖𝑜
(𝑖0−1)
          [2.14] 
5) Kraftfluss vom Hohlrad auf die Sonne mit Verstellung am Steg. 
𝑖 =
1
𝑖𝑜
           [2.15] 
6) Kraftfluss vom Hohlrad auf den Steg mit Verstellung am Hohlrad. 
𝑖 = 1 −
1
𝑖0
          [2.16] 
Diese Grundlagen dienen der folgenden Analyse und Darstellung der Varianten der 
leistungsverzweigten Systeme, basierend auf in der Regel einfachen Planetengetrieben. Die folgenden 
Abbildungen 12 und 13 zeigen einen ersten Ausblick auf die Leistungscharakteristik und den 
Wirkungsgradverlauf eines ausgangsseitig gekoppelten leistungsverzweigten sowie eingangsseitig 
gekoppelten leistungsverzweigten Antriebssystems mit einem Leistungsfluss von der Sonne zum Steg 
und Kopplung des Variators mit dem Hohlrad [Res04]. Beide Abbildungen zeigen am Beispiel eines 
Fahrantriebs im oberen Bereich den Wirkungsgrad des Systems und im unteren Bereich die 
Leistungsverteilung, aufgetragen über der Abtriebsdrehzahl. Erkennbar ist bei beiden Systemen, der 
sehr hohe maximale Wirkungsgrad von deutlich oberhalb 90 % im sogenannten mechanischen Punkt, 
in dem der variable Teil des jeweiligen Systems stillsteht. Die dargestellten Wirkungsgrade wurden 
unter Annahme der folgenden Werte bestimmt. So wurde für die Stirnradstufen 98 % und für den 
Variator 90 % angenommen. Charakteristisch für die jeweiligen Ausführungen der Kopplung des 
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Variators ist im Falle der Ausgangskopplung aus dem Stillstand heraus in bevorzugte 
Arbeitsdrehrichtung der leistungsverzweigte Betrieb mit hohem Gesamtwirkungsgrad bis zum 
mechanischen Punkt. Bei weiterer Drehzahlerhöhung wechselt das System in den Bereich negativer 
Blindleistung mit signifikant fallendem Wirkungsgrad.  
 
Abbildung 12: Leistungscharakteristik und Wirkungsgradverlauf eines ausgangsseitig gekoppelten 
LVGs mit angenommenen Wirkungsgraden für Stirnradstufen 98 % sowie Variator 90 % [Res04] 
 
Abbildung 13: Leistungscharakteristik und Wirkungsgradverlauf eines eingangsseitig gekoppelten 
LVGs mit angenommenen Wirkungsgraden für Stirnradstufen 98 % sowie Variator 90 % [Res04] 
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Negative Blindleistung ist definiert als der Betrieb, bei dem der Leistungsanteil im Variator die 
Fließrichtung wechselt und somit die Belastung des mechanischen Pfades nochmals erhöht. Wird die 
Drehrichtung geändert, so befindet man sich im sogenannten positiven Blindleistungsbereich, welcher 
nur einen sehr geringen Wirkungsgrad aufweist und daher zu vermeiden ist. Positive Blindleistung ist 
definiert als der Betrieb, bei dem sich der Leistungsfluss im mechanischen Pfad umkehrt und die 
gesamte Leistung über den Variator in Wirkrichtung übertragen wird. Im Falle der eingangsseitigen 
Kopplung verschieben sich die Bereiche. So wird aus dem Stillstand in Arbeitsrichtung der Bereich der 
negativen Blindleistung mit stetig steigendem Wirkungsgrad durchlaufen bis zum mechanischen 
Punkt. Diesem schließt sich bei weiterer Drehzahlerhöhung am Abtrieb der Bereich der 
Leistungsverzweigung an. Der Bereich der positiven Blindleistung wird auch bei diesem Aufbau bei 
Drehrichtungswechsel des Abtriebs erreicht. Weiterhin unterscheiden sich beide Konzepte in der 
Charakteristik des Stillstandes am Abtrieb. Ausgangsseitig gekoppelte Systeme erlauben einen sehr 
einfachen und ungeregelten Stillstandbetrieb, sofern der Variator einen Freilauf aufweist. Außerdem 
weist dieses aus dem Stillstand heraus bereits einen hohen Wirkungsgrad auf. Eingangsseitig 
gekoppelte Systeme benötigen hingegen einen geregelten Betrieb des Variators im Stillstand. Bei 
Verlassen dieses Bereichs steigt der Wirkungsgrad zunehmend an, liegt aber auf deutlich niedrigerem 
Niveau. 
Stufenlose Getriebe können in Kombination mit optimierten Regelstrategien weitestgehend bei 
optimalem Motorbetriebspunkt eingestellt und betrieben werden. Hierdurch kann der 
Wirkungsgradnachteil gegenüber Getrieben mit festen Übersetzungsverhältnissen kompensiert 
werden. Aufgrund der großen möglichen Spreizung und dem möglichen Absenken der Motordrehzahl 
durch eine anzustrebende Minimaldrehzahlstrategie des stufenlosen Antriebssystems fallen zusätzlich 
die Verluste der drehzahlabhängigen Nebenverbraucher. Heute findet man stufenlose 
Getriebekonzepte bei mobilen Maschinen vorwiegend im Bereich der Landmaschinen, sowie seit 
jüngster Zeit auch bei mobilen Arbeitsmaschinen, insbesondere Radladern. In den folgenden 
Abbildungen 14 bis 19 sind die verschiedenen Varianten eines einstufigen Umlaufgetriebes bezüglich 
Leistungsaufteilung sowie Drehzahlen am Beispiel eines frühen Entwurfs für die Kaltfräsen 
beschrieben. Die Größen Drehzahl und Leistung sind dabei über eine fiktive Abtriebsdrehzahl 
aufgetragen. 
1) Variante Kraftfluss von Sonnenradwelle auf Hohlradwelle mit Verstellung am Steg: 
  
Abbildung 14: Variante 1 mit Kraftfluss Sonne - Hohlrad 
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2) Variante Kraftfluss von Sonnenradwelle auf Stegwelle mit Verstellung am Hohlrad: 
  
Abbildung 15: Variante 2 mit Kraftfluss Sonne - Steg 
 
3) Variante Kraftfluss von Stegwelle auf Sonnenradwelle mit Verstellung am Hohlrad: 
  
Abbildung 16: Variante 3 mit Kraftfluss Steg - Sonne 
 
4) Variante Kraftfluss von Stegwelle auf Hohlradwelle mit Verstellung am Sonnenrad: 
  
Abbildung 17: Variante 4 mit Kraftfluss Steg - Hohlrad 
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5) Variante Kraftfluss von Hohlradwelle auf Sonnenradwelle mit Verstellung am Steg: 
  
Abbildung 18: Variante 5 mit Kraftfluss Hohlrad - Sonne 
6) Variante Kraftfluss von Hohlradwelle auf Stegwelle mit Verstellung am Sonnenrad: 
  
Abbildung 19: Variante 6 mit Kraftfluss Hohlrad - Steg 
Jede der zuvor dargestellten Varianten hat spezifische Vorzüge und auch Nachteile, die im Folgenden 
dargestellt werden und Grundlage für die spätere Auslegung sind. 
Variante: Getriebetyp: Übersetzung: Verstellmoment: 
1 Minusgetriebe hohe Übersetzung ins Langsame sehr hohes Verstellmoment 
2 Plusgetriebe hohe Übersetzung ins Langsame sehr hohes Verstellmoment 
3 Plusgetriebe hohe Übersetzung ins Schnelle sehr hohes Verstellmoment 
4 Plusgetriebe geringe Übersetzung geringes Verstellmoment 
5 Minusgetriebe hohe Übersetzung ins Schnelle sehr hohes Verstellmoment 
6 Plusgetriebe geringe Übersetzung geringes Verstellmoment 
Tabelle 2: Gegenüberstellung der spezifischen Eigenschaften 
Basierend auf diesen Eigenschaften lassen sich gewisse Vorauswahlen bei leistungsverzweigten 
Antriebskonzepten vornehmen. 
2.4.3 Anwendungen von Leistungsverzweigung – Landmaschinen 
Wie bereits zuvor erläutert, ist diese Technologie bereits seit dem ersten Jahrzehnt des vorherigen 
Jahrhunderts bekannt. Jedoch hat sich diese Technologie erst in den 90er Jahren des vergangenen 
Jahrhunderts im Bereich der Landmaschinen durchgesetzt. Folgend werden einige verschiedene 
Varianten aus dem Bereich der Landmaschinen und hier vorwiegend bei Traktoren in Abbildung 20, 21 
und 22 aufgezeigt. 
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Fendt VARIO [Fen18]: 
 
Abbildung 20: Schematischer Aufbau des Fendt Vario Konzeptes. 
Dieses Konzept von Fendt war der erste Vertreter der leistungsverzweigten Getriebe im Markt. Es weist 
eine ausgangsseitig gekoppelte Bauweise auf, mit einem Kraftfluss vom Steg auf die Sonne und eine 
Verstellung am Hohlrad. Es ist charakterisiert durch in das Getriebegehäuse integrierte hydrostatische 
Einheiten in Sonderbauform mit einem Schwenkwinkel von bis zu 45 °. 
Steyr Antriebstechnik / ZF S-Matic [Zf 18]: 
Das folgende leistungsverzweigte Getriebe wurde im Zeitraum von 1990 bis 2000 bei der damaligen 
Steyr Antriebstechnik entwickelt. Es basiert auf einer hydrostatischen Kompakteinheit in 
eingangsseitig gekoppelter Bauweise und weist einen Kraftfluss vom Hohlrad auf den Steg sowie eine 
Verstellung der Sonne auf. Das System ist mit vier Stufen ausgestattet, die auf Klauenkupplungen 
basieren. 
 
Abbildung 21: Schematischer Aufbau S-Matic 
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Claas Industrietechnik EQ200 [Cla18]: 
Claas präsentierte auf der Agritechnica 2013 einen Traktor mit einem neuen, selbst entwickelten CVT-
Getriebe. Die Entwicklung wurde durch Claas Industrietechnik (CIT) durchgeführt, wo das Getriebe 
auch gefertigt wird. Dieses System verwendet Hydraulikeinheiten in Sonderbauform mit zwei 
verschwenkbaren Einzeljochen. Der Kraftfluss dieses Getriebes ist in zwei verschiedene Bereiche 
aufgeteilt. In Fahrstufe 1 als eingangsseitig gekoppeltes System mit Kraftfluss von der Sonne zum Steg 
sowie in Fahrstufe 2 als Compound-System, wie bereits in Abschnitt 2.4.2 beschrieben. 
 
Abbildung 22: Schematischer Aufbau des EQ200 
Neben diesen dargestellten Systemen existieren noch weitere Varianten von leistungsverzweigten 
Systemen, die hier jedoch nicht dargestellt sind und an dieser Stelle auf entsprechende Literatur 
verwiesen ist. Landmaschinen-Antriebskonzepte sind von Ihrer Bauweise dadurch gekennzeichnet, 
dass sie in der Regel Teil der Trägerrahmenstruktur sind, mit Ausnahme der Traktoren von John Deere. 
Weiterhin bauen diese Systeme meist flach, schmal und lang. Somit sind sie für den Einsatz in mobilen 
Arbeitsmaschinen aufgrund der geometrischen Bedingungen häufig nicht geeignet. 
2.4.4 Anwendungen von Leistungsverzweigung – Mobile 
Arbeitsmaschinen 
Dieser zuvor beschriebene Umstand hat dazu geführt, dass im Bereich der mobilen Arbeitsmaschinen 
eine etwas abgewandelte Bauweise dieser stufenlos, leistungsverzweigten Systeme vorgestellt wurde. 
Einen Überblick der aktuell verfügbaren Varianten dieser Getriebe ist in den Abbildungen 23 und 24 
gegeben. 
ZF cPower: 
Dieses System wurde erstmals auf der BAUMA 2010 präsentiert. Hierbei handelt es sich um ein 
leistungsverzweigtes CVT-Getriebe mit neuentwickeltem und voll integriertem hydrostatischen 
Variator mit effizienten Hydraulikeinheiten in Sonderbauform. Das cPower ist ausgangsseitig 
gekoppelt und weist einen Kraftfluss vom Steg auf das Hohlrad auf und eine Verstellung am Sonnenrad. 
Das Getriebe ist für den Einsatz im Radlader optimiert, somit für eine hohe Anzahl von Reversierzyklen 
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und Richtungswechseln sowie einer hohen Zugkraft bei minimaler Vortriebsgeschwindigkeit. Aktuell 
ist dieses System bei John Deere und in Radladern der Firma Liebherr verbaut. 
 
Abbildung 23: ZF cPower [Oem18] 
Dana Rexroth - HVT: 
Das HVT ist von der Auslegung vergleichbar dem vorherigen ZF cPower und somit für die Anwendung 
im Radlader optimiert. Jedoch werden hier für die hydrostatische Verstellung sogenannte Standard-
Einheiten verwendet, die außen an das Getriebe angebaut werden und somit auch eine externe 
Verschlauchung benötigen. Dieses Getriebe ist aktuell in zwei Bauformen verfügbar. In einer 
Ausführung weist es einen Kraftfluss vom Hohlrad auf den Steg auf und eine Verstellung am 
Sonnenrad. Diese Variante ist im Fahrantrieb eines Containerstaplers der Firma Kalmar in Serie. 
 
Abbildung 24: Dana Rexroth – HVT [Reu13] 
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CAT - CVT: 
Über dieses Getriebe von Caterpillar ist relativ wenig bekannt. Dieses Getriebe wird aktuell im CAT 
Radlader 966K XE verbaut [Cat18a]. 
Zusammenfassend sind die heute verfügbaren leistungsverzweigten Getriebe für mobile Maschinen 
mit dem Fokus auf Fahrantriebe von beispielsweise Radladern oder Telehandlern entwickelt worden. 
Dies bedeutet, dass das Entwicklungsziel auf der Verbesserung der Bewegung aus dem Stillstand bis 
hin zu Geschwindigkeiten von 40 km/h bis 50 km/h lag, bei gleichzeitiger Berücksichtigung von hohen 
Zugkräften bei niedrigen Geschwindigkeiten, sowie dem für die Applikation spezifischen Anwendungs- 
und Lastprofil. Kaltfräsen und Straßenfertiger weisen hingegen völlig abweichende Anforderungen auf, 
was zu dem Entschluss führte, dass die aktuell verfügbaren Systeme für diese Anwendungen nicht 
geeignet sind. Aus diesem Grunde ist die Entwicklung eines neuartigen Antriebssystems für die 
Anwendung Straßenbaumaschine, zur Erfüllung der geforderten Randbedingungen, notwendig. 
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3. Konzeptentwicklung 
Aufgrund der Vorteile der Leistungsverzweigung und des damit einhergehenden 
Optimierungspotenzials, werden die folgenden Konzepte auf dieser Basis entwickelt. Bei der folgenden 
Konzeptentwicklung wird die Leistungsaufteilung derart erfolgen, dass diese im Hinblick auf die 
Sicherstellung der benötigten Spreizung sowie der Maximierung des Gesamtwirkungsgrades definiert 
wird. Ein weiteres Ziel der Entwicklung eines solchen Antriebssystems mit variabler Übersetzung ist die 
Maximierung der Effizienz und somit ressourceneffizienter Umgang mit den Betriebsstoffen. Dies 
erfolgt wie bereits zuvor beschrieben, durch eine zu entwickelnde Betriebsstrategie, die den 
Verbrennungsmotor mit den angeschlossenen Antriebstrangkomponenten im optimalen Bereich 
hinsichtlich Kraftstoffverbrauch und Emissionen betreibt. Im Rahmen der beschriebenen 
Voruntersuchungen zur Darstellung des variablen Teils des Systems, siehe dazu Abschnitt 2.4.1, 
wurden diverse Systeme auf die Tauglichkeit hin untersucht. Letztlich ist die Entscheidung auf die 
hydraulischen Verstelleinheiten gefallen, insbesondere werden die sogenannten Standardeinheiten 
weiterverfolgt. Nach erster Analyse der geometrischen Randbedingungen für Kaltfräsen, die nur einen 
beschränkten Freiraum zur Ausgestaltung lassen, ist als erster Konzeptentwurf das folgende Layout 
entstanden [Geo14]. 
 
Abbildung 25: Erstes Konzept-Layout für Kaltfräsen 
Dieses ursprüngliche Konzept besteht aus einer Antriebsquelle in Form eines Verbrennungsmotors, 
einem Elastikelement sowie einem nachgeschalteten CVT-Getriebe mit PVG-Funktionalität, folgend ein 
Riementrieb zur Weiterleitung des Kraftflusses in das Fräsrotorgetriebe. In diesem ersten Entwurf ist 
die Ausführung der CVT Einheit noch undefiniert und somit offen. Aus diesem ersten Layout sind über 
diverse Evolutionsstufen und unter Verwendung des Entscheidungswerkzeuges der Nutzwertanalyse 
unter Berücksichtigung der nachfolgenden Beurteilungskriterien schließlich die endgültigen Konzepte 
erarbeitet worden [Geo14], [Seu15], [Hof16], [Seu17]. Zur Erläuterung sei an dieser Stelle auf Abschnitt 
3.4.10 verwiesen. 
Beurteilungskriterien: 
 Wirkungsgrad 
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 Verschleiß 
 Bauteilanzahl 
 Anteil an Standardbauteilen 
 Einfachheit 
 Mechanischer Betrieb 
 Lebensdauer 
 Stabilität 
 Spreizung 
Ein vergleichbares Vorgehen ist im Falle der Straßenfertiger herangezogen worden und wird aus 
diesem Grunde hier nicht nochmals aufgezeigt. 
3.1 Voruntersuchung 
Im Folgenden werden die Ergebnisse der Marktanalysen der beiden Kategorien der Straßenbau-
maschinen hinsichtlich der jeweils relevanten Kenngrößen dargestellt. 
3.1.1 Voruntersuchung Kaltfräsen 
Um eine Basis für die folgende Entwicklung zu haben, wurden zunächst die am Markt verfügbaren 
Maschinen und Systeme eingehend analysiert. Im Folgenden sind die Größen Meißelgeschwindigkeit 
über die Arbeitsbreite und das Leistungsgewicht in Form der Motorleistung über das Betriebsgewicht 
in Abbildung 26 und Abbildung 27 dargestellt. 
In Abbildung 26 ist erkennbar, dass sich der typische Geschwindigkeitsbereich der Fräsmeißel zwischen 
4,36 m/s und 6,68 m/s befindet. Weiterhin lässt sich dieser in zwei Anwendungsbereiche aufteilen: 
 Fräsen   4,0 … 6,0 m/s 
 Feinfräsen  6,0 … 7,0 m/s 
Abbildung 27 zeigt einen nahezu linearen Zusammenhang zwischen dem Betriebsgewicht und 
installierter Motorleistung auf. Dies ist unter anderem darin begründet, dass die für den Fräsprozess 
notwendige Gewichtskraft einen signifikanten Einfluss auf das zu übertragende Fräsmoment hat. Die 
Abbildung 28 beschreibt die auftretenden Prozesskräfte beim Eingriff des Fräsmeißels in den Asphalt. 
Dabei wird die Größe h (Frästiefe) vom Maschinenführer eingestellt. Die Größen Md_Meißel, Fv, G3 sowie 
v sind Größen, die sich aufgrund des gewünschten Vorschubs durch den Bediener in Kombination mit 
der verfügbaren Verbrennungsmotorleistung einstellen. Die weiteren Größen sind Kräfte und 
Geometriegrößen, die sich daraus ergeben oder durch die Maschine vorgegeben sind. So sind 
beispielsweise die Größen G1 und G2 die Normalkräfte der Aufstandspunkte und somit der Fahrwerke 
der Maschine. Die Größe Fa ist die axial auf den Rotor wirksame Kraftkomponente, die bei voller 
Arbeitsbreite aufgrund des Kräfteausgleichs zu null wird. Daher wird diese in den weiteren 
Betrachtungen nicht mehr berücksichtigt. Darüber hinaus ist erkennbar, dass die wirksame 
Prozesskraft mit einem Hebelarm am Meißel angreift, der deutlich geringer ist als der wirksame Radius 
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des Rotors. Dieser vergrößert sich, je größer die aufgeprägte Zugkraft Fv ist. Diese wiederum ist 
abhängig vom wirksamen Maschinengewicht sowie der verfügbaren Reibwerte μ1 und μ2 der 
Vortriebseinheiten. 
 
Abbildung 26: Auswertung der Meißelgeschwindigkeiten bei Kaltfräsen 
 
Abbildung 27: Leistungsgewicht - Kaltfräsen 
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Abbildung 28: Lastannahmen während des Fräsprozesses 
𝐺 = 𝐺1 + 𝐺2 + 𝐺3          [3.1] 
𝐹𝑣 = 𝐺1 ∗ 𝜇1 + 𝐺2 ∗ 𝜇2          [3.2] 
𝐹𝑟𝑒𝑠 = √𝐹𝑣
2 + 𝐺3
2          [3.3] 
𝑀𝑑_𝑀𝑒𝑖ß𝑒𝑙 =  𝐹𝑟𝑒𝑠 ∗ 𝑎          [3.4] 
3.1.2 Voruntersuchung Straßenfertiger 
Vergleichbar zu den Kaltfräsen, wurde auch eine Marktanalyse für die Straßenfertiger vorgenommen. 
Erkennbar sind in Abbildung 29 zwei Bereiche: 
Zum einen Mini-Fertiger mit einer Einbauleistung von maximal 350 t/h und einer maximalen 
Motorleistung von 75 kW, zum anderen die sogenannten Kommerziellen-Fertiger mit einer 
Einbauleistung von 500 bis 1100 t/h und installierten Motorleistungen von 110 bis 200 kW. 
Hinsichtlich des Arbeitsprozesses von Straßenfertigern ist typischerweise eine Leistungsreserve 
installiert. Diese gewährleistet auch im Falle von Lastspitzen eine gleichbleibende Abtriebsdrehzahl 
und damit verbunden eine gleichmäßige Arbeitsgeschwindigkeit. 
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Abbildung 29: Leistungsübersicht - Straßenfertiger [For16] 
3.2 Untersuchung der Referenzkonzepte 
Straßenbaumaschinen als eine Teilmenge der Baumaschinen und Off-Highway-Maschinen werden 
heute im relevanten Leistungsbereich oberhalb von 19 kW vorwiegend mit Verbrennungsmotoren und 
hier in der Mehrzahl mit Dieselmotoren betrieben. Daher ist es zur Gesamtsystembeurteilung relevant, 
auch diese primäre Energiequelle bezüglich der Energiebilanz und somit des Wirkungsgrades zu 
betrachten. In Abbildung 30 ist die Energiebilanz eines modernen Dieselmotors der aktuellen 
Abgasstufe in Europa, USA / Kanada sowie Japan und Südkorea dargestellt. Auffällig ist bei der 
Energiebilanz, dass die primäre Energiequelle einen max. Wirkungsgrad von nur circa 40 % bezogen 
auf den Brennwert des eingebrachten Dieselkraftstoffs aufweist. So ist der Anteil an Wärmeverlusten, 
sowohl ins Abgas wie auch sonstige Motorabwärme, mit einem Wert von über 30 % ein Bereich, in 
dem es Potenzial zur Verbesserung des mechanischen Wirkungsgrades zu heben gibt. Auch das Thema 
Kühlung trägt mit einem Energieanteil von 25 % nicht gerade zur Effizienz des mechanischen Abtriebes 
bei. 
3.2.1 Lastkollektive 
Der Begriff Lastkollektiv stammt aus der Betriebsfestigkeit und gibt Aufschluss über die Gesamtheit 
der Belastungen über ein definiertes Zeitintervall, denen ein Bauteil oder eine Maschine unterliegt. 
Lastkollektive sind somit wichtig für die betriebsfeste Auslegung einer Komponente oder Maschine. 
Aufgrund der Diversifikation der Anwendungen im Bereich der Straßenbaumaschinen und der relativ 
geringen Stückzahlen, liegen bisher nur unzureichende Daten zur Erstellung von Lastkollektiven vor. 
Aufgrund dessen wurde zu Beginn der Entwicklung eine umfassende Messkampagne, basierend auf 
den verfügbaren Maschinenkategorien sowohl für die Kaltfräsen, wie auch für die Straßenfertiger 
durchgeführt. Anschließend wurden daraus Lastkollektive für diese Anwendungen abgeleitet. 
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Abbildung 30: Energiebilanz eines Stufe 4 Dieselmotors bei Nennleistung 
3.2.2 Sonder- und anwendungsspezifische Lasten 
Jede Applikation unterscheidet sich, auch bei ähnlichen Kollektivdaten in den spezifischen und zumeist 
zeitlich begrenzten Phasen, die charakteristisch für die jeweilige Anwendung sind. Somit ist es nicht 
ausreichend, die Auslegung basierend nur auf den vorliegenden Kollektivdaten zu erstellen, da diese 
in der Regel nicht vollumfänglich und vollständig vorliegen. In diesen Fällen bedient man sich eines 
sogenannten schädigungsäquivalenten Wertes, der es ermöglicht, basierend auf den verfügbaren 
Nennlasten, eine sogenannte Maximallast eines Systems zu bestimmen. Dieser Wert definiert sich 
über die verfügbaren Nennlasten und die sogenannten Anwendungsfaktoren nach DIN 3990 gemäß 
Tabelle 3 bis Tabelle 5 [DIN87]. 
Für die zu untersuchenden Applikationen Kaltfräsen sowie Straßenfertiger ergeben sich unter 
Verwendung der zuvor beschriebenen Anhaltswerte der DIN 3990 die folgenden Anwendungsfaktoren 
[DIN87]: 
 Kaltfräsen   => KA = 1,75 bis 2,00 
 Straßenfertiger  => KA = 1,50 
Arbeitsweise der 
Antriebsmaschine 
Arbeitsweise der getriebenen Maschine   
gleichmäßig mäßige Stöße mittlere Stöße starke Stöße 
gleichmäßig 1,00 1,25 1,50 1,75 
leichte Stöße 1,10 1,35 1,60 1,85 
mäßige Stöße 1,25 1,50 1,75 2,00 oder höher 
starke Stöße 1,50 1,75 2,00 2,25 oder höher 
Tabelle 3: Anwendungsfaktor KA für Getriebe mit Übersetzungen ins Langsame nach DIN 3990 
[Sch10], [DIN87] 
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Arbeitsweise Antriebsmaschine 
gleichmäßig 
Elektromotor (z.B. Gleichstrommotor), Dampf-, Gasturbine bei gleichmäßigem 
Betrieb (geringe, selten auftretende Anfahrmomente) 
leichte Stöße 
Dampfturbine, Gasturbinen Hydraulik-, Elektromotor (größere, häufig auftretende 
Anfahrmomente) 
mäßige Stöße Mehrzylinder-Verbrennungsmotor 
starke Stöße Einzylinder-Verbrennungsmotor 
Tabelle 4: Beispiele für Antriebsmaschinen mit unterschiedlicher Arbeitsweise nach DIN 3990 
[Sch10], [DIN87] 
Arbeitsweise Getriebene Maschine 
gleichmäßig Stromerzeuger; gleichmäßig beschickte Gurtförderer oder Plattenbänder; 
Förderschnecken; leichte Aufzüge; Verpackungsmaschinen; Vorschubantriebe 
von Werkzeugmaschinen; Lüfter; leichte Zentrifugen; Kreiselpumpen; Rührer und 
Mischer für leichte Flüssigkeiten oder Stoffe mit gleichmäßiger Dichte; Scheren; 
Pressen, Stanzen a); Drehwerke, Fahrwerke b) 
mäßige Stöße Ungleichmäßig (z.B. mit Stückgut) beschickte Gurtförderer oder Plattenbänder; 
Hauptantrieb von Werkzeugmaschinen; schwere Aufzüge; Drehwerke von 
Kranen; Industrie- und Grubenlüfter; schwere Zentrifugen; Kreiselpumpen; 
Rührer und Mischer für zähe Flüssigkeiten oder Stoffe mit unregelmäßiger 
Dichte; Kolbenpumpen mit mehreren Zylindern, Zuteilpumpen; Extruder 
(allgemein); Kalender; Drehöfen; Walzwerke c) (kontinuierliche Zinkband-, 
Aluminiumband- sowie Draht- und Stab-Walzwerke) 
mittlere Stöße Extruder für Gummi; Mischer mit unterbrochenem Betrieb für Gummi und 
Kunststoffe; Kugelmühlen (leicht); Holzbearbeitung (Sägegatter, 
Drehmaschinen); Block-Walzwerke c), d); Hubwerke; Einzylinder-Kolbenpumpen 
starke Stöße Bagger (Schaufelradantriebe), Eimerkettenantriebe, Siebantriebe, Löffelbagger; 
Kugelmühlen (schwer); Gummikneter, Brecher (Stein, Erz); Hüttenmaschinen; 
schwere Zuteilpumpen; Rotary Bohranlagen; Ziegelpressen; 
Entrindungstrommeln; Schälmaschinen; Kaltband-Walzwerke c),e); Brikettpressen; 
Kollergänge 
a) Nennmoment ist maximales Schnitt-, Press-, Stanzmoment 
b) Nennmoment ist maximales Anfahrmoment 
c) Nennmoment ist maximales Walzmoment 
d) Drehmoment aus Strombegrenzung 
e) KA bis 2,0 wegen häufiger Bandrisse 
Tabelle 5: Beispiele für die Arbeitsweise der getriebenen Maschinen nach DIN 3990 [Sch10], [DIN87] 
Die Werte ergeben sich im Falle der Kaltfräsen aus der Antriebsmaschine in Form eines Mehrzylinder-
Verbrennungsmotors und somit einer Arbeitsweise mit mäßigen Stößen. Hinsichtlich der getriebenen 
Maschine ist eine Arbeitsweise mit mittleren bis starken Stößen vorliegend. Somit ergibt sich der Wert 
in Höhe von 1,75 bis 2,00. Im Falle der Straßenfertiger ist die Antriebsmaschine identisch 
charakterisiert, jedoch hinsichtlich der Arbeitsweise der getriebenen Maschine befindet man sich im 
Bereich der mäßigen Stöße. Aufgrund dessen ergibt sich für diese Applikation ein Anwendungsfaktor 
in Höhe von 1,50.  
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Im Falle der Kaltfräsen liegen jedoch umfangreiche Feldmessdaten zur Bestimmung des 
Anwendungsfaktors vor, sodass dieser Wert nur als Vergleichs- und Anhaltswert dient. Neben dem 
beschriebenen Anwendungsfaktor KA lassen sich Maximalbeanspruchungen, wie beispielsweise 
Stoßbelastungen, mit Hilfe des sogenannten Stoßfaktors beschreiben, der wie folgt definiert ist: 
𝐾𝐴,𝑆𝑡𝑜𝑠𝑠 =
𝑀𝑇,𝑆𝑡𝑜𝑠𝑠
𝑀𝑇,𝑁𝑒𝑛𝑛
          [3.5] 
Hierbei beschreibt MT,Stoss die Maximalbelastung im Lastkollektiv entsprechend Abbildung 31, die mit 
der Lastspielzahl 1 auftritt. 
 
Abbildung 31: Lastkollektiv als Ergebnis der Klassierung einer Belastungs-Zeit-Funktion und 
zugehörige Wöhlerlinie [Sch15] 
3.3 Messtechnik, Messung und Bewertung 
Im Folgenden werden die Werkzeuge zur Bestimmung der Belastungen dargestellt. Im Rahmen der 
Datenerfassung werden dazu verschiedene Messungen entsprechend dem Drei-Säulenprinzip 
durchgeführt [Reu15]. Die erste Säule repräsentiert Daten, die in sogenannten Langzeitmessungen, 
beispielsweise mit Hilfe von Daten-Logger-Systemen ermittelt werden. Die zweite Säule wird durch 
klassische Baustellenmessungen repräsentiert. Diese Messungen sind hochauflösender und 
umfangreicher als die vorherigen Messungen. Die dritte Säule ist die sogenannte Lastspitzenmessung, 
dies ist eine sehr hoch auflösende Datenermittlung mit Abtastraten von bis zu 5 kHz oder mehr. Diese 
dienen beispielsweise der Drehschwingungsanalyse des mechanischen Antriebsstranges. Für die zu 
erstellende Leistungsbilanz des mechanischen Antriebs ist die Ermittlung der Drehzahl und des 
Drehmomentes besonders wichtig. Zudem ist für die Berechnung der hydraulischen Leistung die 
Messung der Drücke und der Volumenströme unumgänglich. Um diese Daten erfassen zu können, ist 
eine Vielzahl von verschiedenen Messstellen an der Maschine zu installieren, worauf im Folgenden 
näher eingegangen wird. 
Für die Durchführung und Auswertung der Messungen und Versuche ist eine detaillierte und 
umfassende Planung der Vorgehensweise für die Installation der Messtechnik von entscheidender 
Bedeutung. Alle relevanten physikalischen Größen müssen an den optimalen Positionen erfasst 
werden, um anschließend das gesamte Systemverhalten korrekt beurteilen zu können. Im Folgenden 
ist das Antriebssystem einer Kaltfräse mit den für eine erste mechanische Antriebssystemerfassung 
notwendigen Messstellen und Sensoren in Abbildung 32 dargestellt. 
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Abbildung 32: Antriebskonzept BM1000/35 inkl. Messstellen 
Entsprechend Abbildung 32 wurden folgende Verfahren eingesetzt: 
 Temperaturmessung 
 Druckmessung 
 Volumenstrommessung (nicht dargestellt) 
 Drehzahlmessung 
 Drehmomentmessung 
Zur Drehmomentmessung werden Dehnmessstreifen (DMS) eingesetzt, welche die Dehnung an der 
Oberfläche in ein elektrisches Signal wandeln [Par08], [Hof87]. Die Signalübertragung erfolgt über eine 
Telemetrie, deren Kernbestandteil die induktive Übertragung des Messsignals ist. Dieses Verfahren 
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ermöglicht die kontaktlose Datenübertragung von bewegten Objekten. Physikalisch basiert dieses auf 
der Frequenzmodulation, bei dem ein hochfrequentes Trägersignal dem zu übertragenden, 
niederfrequenten Informationssignal überlagert wird. Das resultierende frequenzmodulierte Signal 
kann aufgrund des hochfrequenten Anteils dann induktiv über eine massive Drahtschleife mit einer 
Windung (Rotor) und einer Kompaktantenne (Stator) übertragen werden. Nachfolgende Abbildung 33 
zeigt das mechanisch optimierte Messsystem zur Adaption an die Schaltkupplung mit deren 
Ansteuerung mittels hydrostatischem Signal. 
 
Abbildung 33: Konstruktion inkl. Telemetrie nach der Montage [Hoh13] 
In der Weiterentwicklung der Drehmomentmessung im mechanischen Antriebsstrang wurde 
gemeinsam mit dem Unternehmen MANNER Sensortelemetrie GmbH eine Riemenscheibe mit 
integriertem Messequipment und Telemetrie entwickelt. Diese wurden in nachfolgenden Messungen 
eingesetzt. 
 
Abbildung 34: MANNER Sensortelemetrie Riemenscheibe [Ste14] 
Mit dieser beispielhaft gezeigten Riemenscheibe können Drehmomente bis zu 2,5 kNm erfasst werden. 
Die Riemenscheibe entspricht hinsichtlich der mechanischen Eigenschaften, jenen der 
Serienriemenscheibe, um zu gewährleisten, dass keine Beeinflussung beziehungsweise Änderung des 
mechanischen Verhaltens erfolgt. Die Riemenscheibe ist derartig ausgeführt, dass auf deren Stegen 
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DMS appliziert sind und zwar immer an den Stellen mit der größten mechanischen Spannung. Die 
folgende Abbildung 35 zeigt die Positionen der höchsten mechanischen Spannungen im Bereich der 
Stege, in welchen die DMS angebracht sind. 
 
Abbildung 35: Messriemenscheibe [Ste14] 
Die Messriemenscheibe wurde so ausgelegt, dass die Ausgangsspannung und das Drehmoment 
proportional zueinander sind. Die Signalübertragung erfolgt wiederum über eine in die Riemenscheibe 
integrierte Rotorantenne und wird folgend an die stehende Statorantenne übergeben. Die weitere 
Signalverarbeitung erfolgt mit Hilfe von Standard Messkomponenten. 
3.4 Konzept – Kaltfräse 
3.4.1 Referenzkonzept – Kaltfräse 
Im Folgenden wird zunächst beispielhaft detailliert auf eine Großfräse entsprechend Abbildung 1 
eingegangen, mit einer Fräsbreite von 2000 mm und einer Motorleistung von 567 kW. Das 
Antriebskonzept dieser Maschine gemäß Abbildung 36 ist wie folgt aufgebaut. Beginnend mit der 
Verbrennungskraftmaschine, in der Regel einem wirkungsgradoptimierten Dieselmotor, folgt dieser 
ein sogenanntes Elastikelement zur Vermeidung der Übertragung von Stößen. Weiterhin dient es der 
Vermeidung von Resonanzen des Gesamtsystems innerhalb des typischen Betriebsspektrums des 
Antriebssystems durch eine Verschiebung der Eigenfrequenz und Einbringung von Dämpfungsarbeit in 
das System. Daran ist ein Pumpenverteilergetriebe (PVG) angeschlossen, welches der Versorgung 
jeglicher Sekundärfunktionen der Maschine dient, wozu Fahrantrieb, Bandantrieb, Zylinderfunktionen, 
Lüfterantrieb und Staubabsaugung gehören. Im Anschluss ist an das PVG die hydraulisch schaltbare 
Kupplung zur Aktivierung und Deaktivierung des mechanischen Fräsantriebs angebunden. Die weitere 
Leistungsübertragung erfolgt über einen Riementrieb zur Überbrückung der Distanz zwischen 
Motorraum und Fräsrotor, wobei der Riementrieb auch gleichzeitig die Funktion eines 
Überlastschutzes erfüllt. Im Fräsrotor ist ein Fräsgetriebe vorhanden, welches Drehzahl und 
Drehmoment dem Fräsprozess anpasst. Dies erfolgt mit einer Übersetzung im Bereich von 15 bis 20 
ins Langsame.  
Im Anhang A.2 ist das Kraftstoffverbrauchskennfeld des aktuellen Dieselmotors in der zuvor benannten 
Referenzmaschine dargestellt. In diesem Kennfeld ist deutlich erkennbar, dass es Bereiche gibt mit 
sehr niedrigen spezifischen Kraftstoffverbrauchswerten und auch Bereiche, in welchen dieser Wert 
sehr stark ansteigt. Ziel ist es, den Betrieb der Verbrennungskraftmaschine möglichst in die Bereiche 
der niedrigen Werte zu verschieben. 
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Abbildung 36: Antriebskonzept des Referenzmodells - Großfräse 
3.4.2 Lastkollektive – Kaltfräse 
Zunächst werden Lastkollektive der verschiedenen Kategorien der Kaltfräsen dargestellt. Eine Kaltfräse 
aus der Kategorie der Kompaktfräsen wurde im Baustellenbetrieb über mehrere Wochen vermessen. 
Neben der geforderten Motorleistung wurde auch der Leistungsbedarf der einzelnen Verbraucher, wie 
Arbeitshydraulik, Fahrantrieb, Bandantrieb und Fräswalzenantrieb aufgenommen und ausgewertet. 
Die gesamte Messdauer beträgt über 140 Stunden. Durch diese ausgeprägte Aufzeichnung der 
Maschinendaten kann ein sehr aussagekräftiges Lastkollektiv erstellt werden, dass sämtliche 
Aufgabenbereiche der Maschine wie Tief- und Feinfräsen, reinen Fahrbetrieb oder auch Leerlaufzeiten 
abdeckt. Das Lastkollektiv ist in folgender Abbildung 37 dargestellt. Besonders auffällig ist der sehr 
hohe Zeitanteil im Leerlaufbereich (Drehzahl kleiner 1000 min-1 und Last kleiner 30 %) der insgesamt 
etwa 41 % der Betriebsdauer ausmacht. Die Stillstandszeit der Maschine, rot markierter Bereich, 
beträgt etwa 49 %. Stillstand der Maschine ist nicht gleichzusetzen mit Leerlauf, da hier die 
Arbeitshydraulik zur Verfügung gestellt wird, die bei stehender Maschine genutzt werden kann. Reines 
Rangieren geschieht in etwa 16 % der Zeit, wirklicher Fräsbetrieb, blau markierter Bereich, findet in 
circa 35 % der Zeit statt. Die sehr hohen Stillstands- und reinen Rangierzeiten reduzieren die im 
Durchschnitt vom Motor abgerufene Leistung auf eine mittlere Auslastung von circa 30,6 %.  
Im Fräsbetrieb wird die Maschine bei hohen Drehzahlen über einen weiten Lastbereich betrieben. Die 
unterschiedlichen Lastbereiche ergeben sich aus dem zu fräsenden Material, der Frästiefe und der 
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Vorschubgeschwindigkeit. Auffällig ist, dass sich die größten Zeitanteile im mittleren Lastbereich, mit 
dem Betriebspunkt bei 2100 min-1 und 45 % Last als Punkt mit der maximalen Fräsdauer, befinden. Die 
unterschiedlichen Drehzahlbereiche ergeben sich aus der an die Fräsaufgabe angepasste 
Schnittgeschwindigkeit. Diese kann vom Bediener manuell eingestellt werden. Da die Maschine über 
eine konstante Übersetzung verfügt, kann eine Variation der Schnittgeschwindigkeit nur durch eine 
Anpassung der Motordrehzahl realisiert werden. Die Motordrehzahlen der drei Stufen sind, wie auch 
schon anhand des Lastkollektivs ersichtlich, 1700 min-1, 1900 min-1 und 2100 min-1. 
 
 
Abbildung 37: Lastkollektiv von kompakten Kaltfräsen 
In folgender Abbildung 38 ist beispielhaft ein Lastkollektiv einer Großfräse dargestellt. Dieses zeigt eine 
ähnliche Betriebspunktverteilung wie zuvor. Jedoch sind die signifikant höhere Auslastung und der 
gleichzeitig reduzierte Leerlaufanteil zu erkennen. Im Zuge der Entwicklung einer neuen Mittelklassen-
Fräsen-Generation sind weitere intensive Feldtests durchgeführt und ausgewertet worden.  
In Abbildung 39 sind diese für die Gesamtmaschine bezogen auf den Verbrennungsmotor dargestellt. 
Erkennbar ist bei diesen Messungen, dass der Leerlaufanteil nochmals reduziert ist gegenüber der 
vorherigen Großfräse sowie die Auslastung im Arbeitsbereich ebenfalls signifikant höher liegt. 
Demzufolge weisen die Mittelklasse-Fräsen die spezifisch höchste Auslastung der Kaltfräsen auf und 
bieten sich somit für die nachfolgend beschriebene Auslegung von Antriebssystemen an. Neben den 
Kollektivdaten bezogen auf die Gesamtmaschine, sind im vorliegenden Fall die spezifischen Daten, 
bezogen auf das Antriebssystem wichtig. 
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Abbildung 38: Lastkollektiv von Großfräsen 
 
Abbildung 39: Lastkollektiv einer Mittelklasse-Fräse 
Die Lastkollektive der Gesamtmaschine zeigen hohe Anteile niedrigster Lasten, insbesondere aufgrund 
der hohen Leerlaufanteile. Betrachtet man hingegen den reinen mechanischen Antriebsstrang als 
Kernelement des Antriebssystems, so befindet sich dessen Lastkollektiv bei deutlich höheren Lasten. 
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Diese Kollektivdaten zeigen bereits in Abbildung 40 bei der Maschinenkategorie Kompaktfräse eine 
deutlich höhere mittlere Auslastung des Systems des Fräsantriebs im Betriebsmodus Fräsen. Auch die 
Daten der Großfräsen in Abbildung 41 weisen einen deutlich höheren Leistungsbedarf des Arbeits-
werkzeugs über den Zeitverlauf auf. 
 
Abbildung 40: Lastkollektiv des mechanischen Antriebes des Arbeitswerkzeugs der Kompaktfräse 
 
Abbildung 41: Lastkollektiv des mechanischen Antriebes des Arbeitswerkzeugs der Großfräse 
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Auffällig ist in allen Kollektivdaten der Zeitanteil im unteren Leistungs- und Drehzahlbereich. Dieser ist 
aktuell noch so ausgeprägt, da die Maschinen zeitweise unter anderem für Applikationstätigkeiten mit 
eingeschaltetem Rotor und Stillstand der Maschine betrieben werden mussten. Diese Anteile sind 
jedoch mit einer Baustellenprozessoptimierung sehr einfach zu eliminieren oder zumindest deutlich zu 
reduzieren. Werden diese Zeitanteile nun nicht mehr berücksichtigt, so erhöht sich der mittlere 
Leistungsbedarf bezüglich des Arbeitswerkzeugs deutlich auf ein Niveau von 50 % der verfügbaren 
Verbrennungsmotorleistung.  
Zusammenfassend zeigen die Ergebnisse, dass der höchste Zeitanteil des mechanischen 
Leistungsbedarfs im Bereich der Hälfte, bezogen auf die maximal zur Verfügung stehende 
Motorleistung, liegt. Weiterhin weist die Maschinenkategorie der Mittelklasse-Fräse die spezifisch 
höchste Auslastung auf. Daher werden diese Daten als Grundlage für das neuartige Antriebskonzept 
herangezogen. Dies bedeutet für die Referenzmaschine, dass sich das Referenz-Lastkollektiv für die 
Entwicklung des neuartigen Antriebssystems gemäß Tabelle 6 und Tabelle 7 darstellt [Str17]. 
Betriebskollektiv: Zeitanteile [%] Md_Meißel [kNm] n_Rotor [min-1] 
Leerlauf 20 0 0 
Fahren 10 0 0 
Fräsen 70 - - 
Tabelle 6: Betriebskollektiv gesamt 
Fräsarten: Zeitanteile [%] Md_Meißel [kNm] n_Rotor [min-1] 
Komplettausbau 15 max. 100 
Fräsen Tragschicht 45 34,50 100 
Deckschichtfräsen 35 24,84 115 
Feinfräsen 5 12,00 130 
Tabelle 7: Fräsarten der Referenzmaschine 
Neben der Betrachtung des mechanischen Antriebsstrangs für den Betrieb des Arbeitswerkzeugs, ist 
die Berücksichtigung der sogenannten Nebenverbraucher ebenfalls von hoher Relevanz. So haben 
Messungen mit verschiedenen Kategorien an Kaltfräsen gezeigt, dass dem zuvor beschriebenen 
mechanischen Antriebssystem maximal 88 % der maximal verfügbaren Verbrennungsmotorleistung 
zugeführt wird. Abbildung 42 zeigt das zugehörige Sankey Diagramm. 
 
Abbildung 42: Sankey Diagramm - Leistungsfluss – Kaltfräsen 
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Die verbleibenden minimal 12 % Leistung werden in der Regel im PVG oder am Nebenabtrieb des 
Motors abgeführt und dort in hydraulische Leistung und dissipative Anteile umgesetzt. Diese Leistung 
teilt sich auf die nachfolgend aufgelisteten Funktionen auf: 
 Fahren / Fahrantrieb 
 Materialtransport / Bandantrieb 
 Service / Arbeitshydraulik 
 Kühlung / Lüfterantrieb 
 Nebenfunktionen / Speisekreislauf, Spülkreislauf etc. 
 Sonstige Funktionen oder Optionen / Wasserversorgung, Staubevakuierung etc. 
3.4.3 Anwendungsspezifische Lasten – Kaltfräse 
Unter anwendungsspezifischen Lasten oder auch Sonderlasten versteht man bei Kaltfräsen jegliche 
Belastungen aufgrund des stoßartigen Fräsprozesses, der abweichend vom Werkzeugmaschinen-
prozess auf einem „Brechen“ statt „Schneiden“ basiert. In 3.1.1 wurde bereits der Bereich der 
Meißelgeschwindigkeiten von Kaltfräsen gezeigt. Neben diesen Auswertungen haben Untersuchungen 
hinsichtlich der Prozessoptimierung des Kaltfräsens gezeigt, dass durch eine Reduzierung der 
Geschwindigkeit des Werkzeuges bei nahezu gleichbleibendem maximalem Leistungseinsatz, sich 
einmal entsprechend der nachfolgenden Formel das Moment erhöht, gleichzeitig jedoch auch die 
Fräsleistung und somit das Arbeitsergebnis des Fräsprozesses signifikant ansteigt. 
𝑀 =
𝑃×60
2×𝜋×𝑛
           [3.6] 
Beispielhafte Ergebnisse der Untersuchungen anhand von verschiedenen Meißelgeschwindigkeiten im 
Fräsbetrieb sind in Abbildung 43 dargestellt. Aus diesen Untersuchungen lässt sich folgende Hypothese 
ableiten. 
Die Reduzierung der prozentualen Meißelgeschwindigkeit führt zu einem proportional prozentualen 
Anstieg der Fräsleistung im Sinne des volumenbezogen abgetragenen Materials pro Zeit und somit 
dem Volumenstrom. Dies lässt sich folgendermaßen beschreiben: 
?̇?𝐹𝑟ä𝑠𝑒𝑛 = 𝑓(𝑣𝑀𝑒𝑖ß𝑒𝑙)          [3.7] 
Die Verbesserungen lassen sich quantitativ im Bereich von 25 % Zunahme der Arbeitsleistung je 1 m/s 
Reduzierung der Werkzeuggeschwindigkeit beziffern. 
Die Ergebnisse der ausgewählten Geräte sowie die daraus abgeleiteten Anforderungen an die 
Maschine und damit einhergehend an das neue Antriebskonzept im Hinblick auf die 
Meißelgeschwindigkeit sind in Tabelle 8 dargestellt. Somit ergibt sich ein abzubildender 
Geschwindigkeitsbereich von 4,00 m/s bis 15,00 m/s für die Entwicklung des neuen Systems. Aufgrund 
des Fräsprozesses sind Stöße durch den Eingriff der einzelnen Fräsmeißel in den Asphalt nicht 
auszuschließen. Die dadurch bedingten Lastspitzen bezeichnen die kurzzeitig auftretende hohe 
Leistungsnachfrage, die schwungmassenbedingt deutlich oberhalb der verfügbaren Motorleistung 
liegen kann. Darüber hinaus sind verschleißbedingte Unregelmäßigkeiten nicht auszuschließen, wie in 
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Abbildung 44 dargestellt. Diese zeigt mögliche Ursachen für eine ungleichmäßige und somit stoßartige 
Belastung des Fräsantriebssystems. 
 
Abbildung 43: Versuchsergebnisse aus der Variation der Meißelgeschwindigkeiten 
Maschine Anwendung 
n_min 
[min-1] 
n_max 
[min-1] 
d_Rotor 
[mm] 
v_min 
[m/s] 
v_max 
[m/s] 
Mittelklassefräse Kaltfräse 83,9 103,7 980 4,31 5,32 
Großfräse Kaltfräse 99,8 130,9 1020 5,33 6,99 
gesamt Kaltfräse - - - 4,31 6,99 
Variogetriebe Kaltfräse - - - 4,00 15,00 
Tabelle 8: Übersicht der Drehzahlen und Geschwindigkeiten 
 
Abbildung 44: Fräsrotor mit unterschiedlichen Meißelbeschaffenheiten [Bom17] 
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Dies kann beispielweise durch unterschiedlichen Verschleiß einzelner Meißel oder lokal 
unterschiedliche Beschaffenheit des zu fräsenden Materials und dadurch unterschiedliches 
Bruchverhalten verursacht sein. Dieses Bruchverhalten wird primär durch die verfügbare Kraft und 
somit das verfügbare Drehmoment sowie die Geometrie des Werkzeugs beeinflusst. Nachfolgend sind 
die Ergebnisse und Auswertungen der durchgeführten Messungen mit ver-schiedenen 
Kaltfräsenkategorien wiedergegeben. 
Im Rahmen der messtechnischen Untersuchungen ist neben dem stationären Verhalten auch das 
dynamische stoßartige Verhalten untersucht worden. Von besonderem Interesse sind hier die 
Anwendungsfaktoren sowie der maximale Drehmomentanstiegsgradient, wie schon in 2.4.1 
beschrieben. Folgende Abbildung 45 gibt beispielhaft den Messschrieb des Drehmomentes am 
Fräsrotor einer Kompaktfräse wieder. In hellgrau ist das mittlere Moment am Antrieb des Riementriebs 
dargestellt, wohingegen in dunkelgrau das reale Drehmoment mit Abweichungen von bis zu 100 % des 
mittleren Absolutwertes aufgezeigt ist. 
 
Abbildung 45: Messungen an der Kompaktfräse bei BOMAG [Reu13] 
Aus diesem Messschrieb lassen sich unter Bezug auf das maximal verfügbare Motormoment von 520 
Nm folgende Ergebnisse und Verhältnismäßigkeiten ableiten: 
 Dynamisch =>    Md_Peak = 730 Nm @ 1600 min-1 
 Stoßartig =>   Md_Stoss = 910 Nm @ 1500 min-1 
 KA,Stoss = 1,75   => stoßartig (Md_Stoss / Md_max_Motor) 
 KA = 1,40   => dynamisch (Md_Peak / Md_max_Motor) 
Weitere Messungen der Kompaktfräse nach aktuellerem Abgasstandard und einem erhöhten 
maximalen Motordrehmoment von 550 Nm, haben nachfolgende Werte gezeigt: 
 KA,Stoss = 1,65    => stoßartig (Md_Stoss / Md_max_Motor) 
 KA = 1,32   => dynamisch (Md_Peak / Md_max_Motor) 
Messungen mit Großfräsen zeigen trotz der höheren Anzahl an Bauteilen und vermeintlichen 
Dämpfungselementen ein ähnliches Bild wie jene Auswertung der Kompaktfräse auf. Messschriebe 
dazu sind beispielhaft im Anhang A.2 dargestellt. Unter Bezug auf das maximal verfügbare 
Motormoment und die PVG-Übersetzung ergeben sich somit nachfolgende Ergebnisse: 
 KA,Stoss = 1,64     => stoßartig (Md_Stoss / Md_max_Motor x i_PVG) 
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 KA = 1,27    => dynamisch (Md_Peak / Md_max_Motor x i_PVG) 
In Anlehnung an die Literatur und der nachfolgenden Abbildung 46, welche beispielhafte 
Anlagenbelastungen vergleichbar der zuvor gezeigten Messungen zeigt, lassen sich aus den vorherigen 
Messergebnissen und den daraus gewonnenen Erkenntnissen die folgenden Kennzahlen für die 
Auslegung eines neuartigen Antriebskonzeptes für Kaltfräsen somit eindeutig ableiten und definieren 
[Sch10]. 
 
Abbildung 46: Nennmoment von Anlagen und Berücksichtigung äußerer dynamischer 
Schwingungsbelastungen durch pauschalierte Anwendungsfaktoren KA [Sch15] 
Zusammenfassend lassen sich die folgenden Kennzahlen für die Auslegung des Antriebsystems von 
Kaltfräsen festhalten: 
 KA (Md_max_Peak / Md_max_Motor)     => 1,40 
 KA,Stoss (Md_max_Stoss / Md_max_Motor)    => 1,65 
Neben den Anwendungsfaktoren sind die maximalen Drehmomentanstiegsgradienten ein weiterer 
Kennwert für das dynamische Verhalten von Antriebssystemen. Wie bereits in Abschnitt 2.4.1 
herangezogen, dient diese Größe der Dimensionierung von vorwiegend reibschlüssig übertragenden 
Bauteilen. Auf Basis der Ergebnisse, die in Abbildung 47 dargestellt sind, lässt sich der 
Drehmomentanstiegsgradient als Funktion der installierten Leistung und somit auch der 
Massenträgheiten für die Anwendung Kaltfräsen wie folgt beschreiben. 
𝑃𝑚𝑎𝑥 [𝑘𝑊] ~ 𝐽 [𝑘𝑔 ∗ 𝑚
2]         [3.8] 
 
Abbildung 47: Drehmomentanstiegsgradient 
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Basierend auf der Darstellung lässt sich folgende Hypothese zur Beschreibung des Drehmoment-
anstiegsgradienten als Funktion der installierten Leistung für Kaltfräsen ableiten: 
𝑑𝑇
𝑑𝑡
[
𝑁𝑚
𝑠
] = 350 ∗ 𝑃𝑚𝑎𝑥[𝑘𝑊] + 75.000        [3.9] 
Weitere Messergebnisse und Auswertungen der verschiedenen Maschinenkategorien dazu sind in 
Abbildung 125 und Abbildung 126 sowie in Tabelle 30 im Anhang A.2 zu finden. Schließlich stellt sich 
aus den zuvor beschriebenen Zusammenhängen die Frage nach der Notwendigkeit eines elastischen 
Dämpfungselementes mit hoher Drehelastizität und guten Dämpfungseigenschaften, um die 
Komponenten des Antriebsstrangs vor unzulässig hohen Beanspruchungen zu schützen. Die 
Messungen haben gezeigt, dass mit Hilfe des zusätzlichen Dämpfungselementes der maximale 
Drehmomentanstiegsgradient um den Faktor 2 reduziert werden konnte. Daher ist das Elastikelement 
ein zwingend notwendiges Bauteil. Mit Hilfe der gewonnenen Erkenntnisse und Faktoren wurde ein 
rechnerischer Nachweis der Stirnradverzahnungen durchgeführt. Besonders auffällig ist in diesem Fall, 
dass bei fehlender Berücksichtigung der zuvor ermittelten Faktoren ein Ausfall unter dieser 
anwendungsbezogenen Belastung nicht auszuschließen ist. So haben Komponenten mit folgenden 
Auslegungsfaktoren frühzeitige Ausfälle gezeigt: 
Stirnradverzahnung: 
 Anwendungsfakor KA  = 1,0 
Planetenstufen: 
 Anwendungsfakor KA = 1,5 
Basierend auf diesen Anwendungsfaktoren sind Verzahnungssicherheiten definiert worden. Diese 
scheinbar sichere Auslegung, insbesondere der Stirnradverzahnung, wurde jedoch im anschließenden 
Feldtest unter realen Anwendungsbedingungen widerlegt. Nachfolgende Abbildung 48 zeigt ein 
Schadbild einer solchen Stirnradverzahnung. Dieses ist aufgrund der in der Auslegung 
unberücksichtigten stoßartigen Überbelastung bei der Anwendung Kaltfräsen aufgetreten. Die 
nachfolgenden Planetenstufen mit höheren Auslegungsfaktoren zeigen gleichzeitig hingegen keinen 
Schaden. 
Weiterhin weisen Antriebssysteme ein schwingungsfähiges Systemverhalten auf. Hier sind bei 
rotatorischen Übertragungssystemen im Besonderen die Torsionsschwingungen zu beachten. Diese 
können auch bei gedämpften Systemen in der Resonanz zum Ausfall eines Bauteils, beispielweise dem 
Bruch einer Welle, und somit zum Versagen des gesamten Systems führen. Daher ist die Kenntnis über 
alle Eigenfrequenzen eines Systems erforderlich. Durch geeignete Maßnahmen ist der Betrieb eines 
solches Systems innerhalb dieser kritischen Zustände zu vermeiden oder aber die zeitliche 
Verweildauer zu minimieren. Dies ist mit Hilfe von konstruktiven Vorkehrungen sowie sorgfältiger 
Dimensionierung der Systemkomponenten hinsichtlich Steifigkeit und Masseverteilung möglich, 
jedoch ist die sämtliche Vermeidung von Schwingungen nicht möglich. Die einfachste Form der 
Drehschwingungsanalyse ist bei einem Einmassenschwinger durchführbar. Die Eigenfrequenz ωe 
definiert sich durch die Torsionssteifigkeit Ct und die Massenträgheit J1 entsprechend folgender 
Gleichung [Sch15]. 
𝜔𝑒 =
2×𝜋×𝑛𝑒
60
= √
𝐶𝑡
𝐽1
          [3.10] 
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Abbildung 48: Ausfall der Stirnradverzahnung [Reu15] 
Basierend darauf lassen sich mit Hilfe leistungsfähiger Berechnungsprogramme mittlerweile komplexe 
Systeme komfortabel bearbeiten. Darüber hinaus bieten Mehrkörper-Simulations-Programme, kurz 
MKS genannt, die Möglichkeit, neben der Drehschwingung auch Biege- und Axialschwingungen in 
Kombination zu analysieren [Sch15]. Folgende Abbildung 49 zeigt ein CAD Modell eines 
Antriebssystems einer Kaltfräse, an welchem eine solche MKS durchgeführt wurde. Dazu wurde das 
Gesamtsystem aus den notwendigen Einzelkomponenten aufgebaut. Die Kopplung dieser 
vereinfachten starren Körper erfolgt unter Berücksichtigung der Bewegungsfähigkeit der Körper 
untereinander. 
 
Abbildung 49: MKS Modell einer Kaltfräse [Reu15] 
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Mit Hilfe dieses Werkzeuges konnten die möglichen Resonanzstellen des Systems identifiziert werden. 
Weiterhin können auch anwendungsspezifische Belastungen auf die Verzahnungen untersucht 
werden. So zeigte sich beispielsweise, dass ein einseitiger Anschnitt des Fräsrotors nur Auswirkungen 
auf die Zahnkräfte der ersten Stufe des zweistufigen Planetengetriebes innerhalb des Rotors hat. 
3.4.4 Beschreibung des Soll-Konzeptes – Kaltfräse 
Zunächst werden die allgemeinen Konzeptbeschreibungen definiert. 
 Drehrichtung des Verbrennungsmotors ist „counter clockwise“. 
 Aufgrund des Maschinenkonzeptes mit quer eingebautem Verbrennungsmotor und Antrieb 
des Werkzeugs in Fahrtrichtung linker Seite, ergibt sich bei Installation des Motors mit 
Schwungrad links und Fräsrotordrehrichtung im „Gegenlauffräsen“ ein wenigstens einmaliger 
Drehrichtungswechsel, siehe dazu auch Abbildung 50. Hier entspricht der rote Pfeil der 
Drehrichtung des Dieselmotors und der grüne Pfeil jener des Rotors. 
 Druckölschmierung mit notwendiger Kühleinrichtung sowie System zur Sicherstellung der 
Ölqualität, beispielsweise Filtersystem, ist umzusetzen. 
 
Abbildung 50: Konzeptbeschreibung Kaltfräse [Bom17] 
Es ist ein modularer Aufbau des Gesamtsystems anzustreben mit idealerweise skalierbaren 
Komponenten oder einheitlichen Bauteilen. Weiterhin ist die Verstelleinheit hinsichtlich des Konzeptes 
immer identisch auszuführen oder skalierbar zu wählen. Aus einer Analyse einer Vielzahl von 
Dieselmotorverbrauchskennfeldern zum kraftstoffverbrauchsoptimalen Betrieb ist folgende 
Motordrehzahl-Abhängigkeit zur aktuell benötigten Leistung herausgearbeitet worden. Diese teilt sich 
gemäß Abbildung 51 in zwei lineare Bereiche auf. 
Aus der in Abschnitt 3.1.1 beschriebenen Auswertung der Meißelgeschwindigkeiten und Rotor-
drehzahlen, konnten für das Arbeitswerkzeug die folgenden Zielvorgaben festgelegt werden. 
 Motordrehzahl (geforderter Leistungsbedarf und bester Kraftstoffverbrauch) =  
1200 min-1 … minimale Nenndrehzahl 
Eine weitere Reduzierung der unteren Drehzahl ist aufgrund der Limitierung durch die heute 
am Markt befindliche Aufladetechnik aktuell nicht sinnvoll darstellbar. 
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 Forderung Meißelgeschwindigkeit = 4,0 … 15,0 m/s 
o Rotordrehzahl = 75 … 300 min-1 
Annahme: Rotoraußendurchmesser = 1000 mm 
Die Anforderungen an die Abtriebsdrehzahl stellen sich gemäß Abbildung 52 somit wie folgt dar. 
 
Abbildung 51: Verbrennungsmotordrehzahlen über Leistungsbedarf 
Somit liegt die minimale Drehzahl im Bereich des hohen Leistungsbedarfs bei 75 min-1 und die 
maximale Drehzahl im Bereich geringerer Leistungsbedarfe bei 300 min-1. Daraus ergib sich im Hinblick 
auf die Anforderung an die Spreizung folgende Kennzahl:  
iges = 3,5 … 26,3 
Durch eine Umsetzung in Form von möglichen Vorwahlstufen, basierend auf den maschinen-
spezifischen Betriebsbereichen, ließe sich die notwendige Spreizung des gesamten Systems verringern. 
Dies führt zu einer Reduzierung der Komplexität, der Baugröße, der notwendigen Leistungsfähigkeit 
und damit auch zu erwartenden Kosten der Variatoreinheiten sowie einer möglichen 
Wirkungsgradsteigerung des Systems. Jedoch bedarf ein Bereichswechsel während des Betriebs einer 
unter Last schaltfähigen Lösung, die im Vorliegenden jedoch nicht weiter untersucht wurde. Aufgrund 
einer geeigneten Positionierung der Bereiche, abhängig von der Anwendung, wäre eine 
Stillstandschaltung ebenfalls realisierbar und bei Bedarf zu bevorzugen. Im Verlaufe der 
Konzeptentwicklung sind aufgrund der erweiterten Funktionsfähigkeit des Systems neue und teilweise 
kritische Betriebsbereiche erkannt worden, die im Folgenden beschrieben werden und in der weiteren 
Entwicklung berücksichtigt werden müssen. 
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Abbildung 52: Abtriebsdrehzahlbereiche über Leistungsbedarf 
 aktiver Stillstand: 
Der aktive Stillstand ist gleichbedeutend mit dem Leerlauf eines Systems. Somit steht der 
Rotor bei drehendem Verbrennungsmotor still. Im vorliegenden Falle, jedoch ohne eine 
trennende Einheit, wie es eine schaltende Kupplung darstellt. 
 Rotor einschalten: 
Der Rotor wird in Rotation versetzt, unabhängig der Drehzahl des Verbrennungsmotors. 
Jedoch bevorzugt im Drehzahlbereich des Verbrennungsmotors von max. 1200 min-1. 
 Rotorkollision: 
Hier ist zu beachten, dass der Verbrennungsmotor weiterhin in jedem Betriebspunkt als 
„schwächstes“ Glied des Antriebssystems ausgeführt sein soll. Auch ist zu berücksichtigen, 
dass der Verbrennungsmotor plötzlich sein maximales Motormoment bei der aktuellen 
Motordrehzahl abgeben kann. 
Die geometrischen Vorgaben bei Kaltfräsen lassen sich, in Anlehnung an die Referenzmaschine, wie in 
den folgenden Abbildung 53 und Abbildung 54 dargestellt, beschreiben. Bezüglich der verfügbaren 
Rotorgeometrie ergeben sich die in Tabelle 9 und Abbildung 55 dargestellten Bauraum Bedingungen, 
basierend auf den aktuell verbauten Getrieben innerhalb des Fräsrotors. Aus diesen Informationen 
lassen sich der verfügbare Bauraum sowie die Begrenzungen für die folgende Konzeptentwicklung 
ableiten. Als Maximum ergeben sich somit die Geometriedaten des zweiten Maschinentyps. Das Maß 
b liegt aktuell bei etwa 400 mm. Der verfügbare Fräsrotor lässt jedoch problemlos eine Vergrößerung 
um 200 mm zu.  
Im Zuge der Untersuchungen wurden mögliche Integrationsszenarien der für das CVT notwendigen 
Hydraulikkomponenten analysiert. Dabei stellte sich eine Implementierung der Verstelleinheit, 
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bestehend aus zwei Hydrostaten zuzüglich der notwendigen Ventiltechnik und Verschlauchung, als nur 
beschränkt möglich. Die nachfolgende Abbildung 56 zeigt die verfügbaren Platzverhältnisse im Rotor, 
was den Schluss ziehen lässt, dass diese nur eine teilweise Integration des CVT-Systems erlauben. 
 
Abbildung 53: Draufsicht des schematischen Aufbaus inklusive der Installation des Antriebspakets in 
der Maschine 
 
Abbildung 54: Schematische Hüllgeometrie in der Seitenansicht des Antriebspakets in der Maschine 
Maschinentyp 
d_max 
[mm] 
d_Teilkreis 
[mm] 
d_Gehäuse 
[mm] 
a [mm] b [mm] c [mm] e [mm] 
Mittelklassefräse 490 450 400 868,2 315,0 712,2 > 100 
Großfräse 540 500 460 1043,0 397,0 824,5 > 100 
Tabelle 9: Übersicht der Geometriedaten der Rotorgetriebe 
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Abbildung 55: Schematische Geometrie des Rotorantriebes in der Maschine 
 
Abbildung 56: Bauraumuntersuchung zur Integration des CVT-Systems in den Fräsrotor [Geo14] 
Für die Lagerung des Rotorgetriebes basierend auf der Referenzmaschine sind die folgenden Trag-
zahlen zwingend einzuhalten: 
 C0  ≥ 1500 kN 
 C ≥ 750 kN 
56 
 
Diese Werte lassen sich aus der Anwendungserfahrung ableiten. So werden im Mittel bei Installationen 
mit Loslagerung am Fräskasten statische Tragzahlen in der Größenordnung des Vierfachen des 
maximalen Betriebsgewichtes der Maschine angesetzt. Die vorliegenden Werte ergeben sich somit aus 
dem maximalen Betriebsgewicht einer Großfräse. 
Hinsichtlich der Maschinenlebensdauer und damit verbundener Anforderung an das Antriebssystem 
ist nachfolgende Abbildung 57 zu beachten. Diese zeigt den typischen Verlauf der geforderten 
Lebensdauer als Funktion der installierten Motorleistung am Beispiel von Straßenbaumaschinen. 
 
Abbildung 57: Lebensdauervorgaben 
Übertragen auf die Kategorien der Kaltfräsen sind bei diesen nachfolgende Kenngrößen definiert: 
 Kompaktfräsen (ca. 100 kW)  = ca. 500 h p.a.;  Lebensdauer = 7.500 h 
 Mittelklassefräsen (ca. 200 kW) = ca. 1000 h p.a.;  Lebensdauer = 10.000 h 
 Großfräsen (300 bis 500 kW)  = ca. 1000 h p.a.;  Lebensdauer ≥ 10.000 h 
Jedoch sind bei der Komponentenauslegung neben der Lebensdauer der Maschine auch die 
Wartungsintervalle zu berücksichtigen. 
Beispielsweise im Falle des Riementriebs, der wenigstens 1x pro Saison getauscht werden sollte. 
 mittlere jährliche Betriebsstundendauer  = 500 … 1000 h 
 maximale jährliche Betriebsstundendauer  = 2000 h 
Als Kenngröße für die Lebensdauer wird hier die maximale jährliche Betriebsstundendauer 
herangezogen. Darüber hinaus wird angenommen, dass einmalig ein jährlicher Wechsel versäumt 
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wurde. Daraus ergibt sich somit die Auslegungslebensdauer des Riemens von 4000 h. Neben den 
maschinenbezogenen Rahmenbedingungen sind die allgemeinen Umweltvorgaben hinsichtlich des 
Betriebs des Gerätes einzuhalten. Diese sind unter anderem ein sicherer Betrieb bei bis zu 45 °C 
Umgebungstemperatur sowie ein Kurzzeitbetrieb bei -10 °C und ein Dauerbetrieb bei 0 °C. 
Somit ergibt sich zusammenfassend folgender Betriebszyklus als Vorgabe für die weitere Auslegung. 
Fräsarten: Zeitanteile [%] Md_Meißel [kNm] n_Rotor [min-1] 
Komplettausbau 15 46,00 75 
Fräsen Tragschicht 45 34,50 100 
Deckschichtfräsen 35 24,84 115 
Feinfräsen 5 12,00 300 
Tabelle 10: Betriebspunkte des Betriebskollektivs für Kaltfräsen 
3.4.5 Getriebesteuerung / Betriebsstrategie 
Ziel der Getriebesteuerung und somit die implementierte Betriebsstrategie des neuartigen Antriebs-
systems ist es, einen quasistationären Betrieb des Verbrennungsmotors entlang des in 3.4.4 
beschriebenen Zusammenhangs zwischen Motordrehzahl und Leistungsbedarf zu erreichen. Mit Hilfe 
der Getriebeansteuerung sollen die durch die Dynamik und damit verbundenen Drehzahl- und 
Laständerungen des Verbrennungsmotors benötigten Kraftstoffmehrmengen reduziert werden. 
Gleichzeitig soll der Verbrennungsmotor jedoch im bestmöglichen Betriebspunkt hinsichtlich 
Kraftstoffverbrauch in Abhängigkeit vom Leistungsbedarf betrieben werden. Aufgrund der 
verstellbaren Abtriebsdrehzahlen und somit zu Beginn des Arbeitsprozesses nicht eindeutigen 
Übersetzung und damit verbundenen Rotordrehzahl, ist eine Vorauswahl zwischen Fräsen und 
Oberflächenbearbeitung denkbar. Dies bedeutet, dass abhängig von Motorlast und Vorauswahl die 
Abtriebsdrehzahl wie folgt einzustellen ist: 
 Fräsen       => nmin beispielsweise 75 min-1 
 Oberflächenbearbeitung   => nmax beispielsweise 300 min-1 
Es stellen sich somit die Abtriebsdrehzahlen, wie in 3.4.4 dargestellt, ein. Im Falle der Leistungs-
verzweigung ist ein Betrieb im sogenannten mechanischen Betriebspunkt zur Reduzierung der Lasten 
der Hydrostaten zu bevorzugen. Dies bedeutet, dass ein dauerhafter Betrieb der Hydrostaten bei 
Drücken von 400 bar oder mehr durch einen Betriebsartenwechsel in beschriebenen mechanischen 
Betrieb zu empfehlen ist. Weiterhin beschreibt die Betriebsstrategie eine Optimierung der klassischen 
Grenzlastregelung, die in der Regel einzig auf eine Abweichung der Verbrennungsmotordrehzahl 
zwischen Soll- und Ist-Drehzahl reagiert, indem die Zugkraft der Maschine reduziert wird. Hier sollen 
die neu gewonnenen Kenntnisse aus der Prozessoptimierung aus 3.4.3 genutzt werden. Dies bedeutet, 
dass neben der Anpassung der Zugkraft auch eine Reduzierung der Rotordrehzahl und somit ein 
effizienterer Fräsprozess zur Optimierung des gesamten Baustellen- und Arbeitsprozesses der 
Maschine beitragen. 
3.4.6 Konzeptentwicklung – Kaltfräse 
In diesem Abschnitt werden zunächst verschiedene erste Konzeptentwürfe für die differenten 
Kategorien der Kaltfräsen beschrieben. Beginnend mit den Kompaktfräsen, gefolgt von Konzepten für 
die übrigen Kaltfräsenklassen. 
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a) Das Konzept gemäß Abbildung 58 für eine Integration eines verstellbaren Antriebs in eine 
bestehende Maschine: 
 
Abbildung 58: Verstellbares Antriebskonzept für Kompaktfräse 
Dieses Konzept basiert auf dem Antriebskonzept der aktuellen Kompaktfräse. Zur 
Gewährleistung der Drehzahlverstellung wurde der bisherige Riementrieb durch einen in 
Abschnitt 2.4.1 beschriebenen Riemenvariator mit Verstellung und notwendiger Ansteuerung 
ersetzt. 
b) Das Antriebskonzept entsprechend Abbildung 59 mit Kopplung von zwei unterschiedlichen 
Verbrennungsmotoren für Kompaktfräsen: 
Dieses Konzept basiert auf der Überlegung, die geforderte Motorleistung von circa 90 kW mit 
Hilfe zweier Motoren unterschiedlicher Leistung darzustellen. Aufgrund der 
Abgasgesetzgebung ergeben sich Leistungsstufen, die sich dabei sinnvoll nutzen lassen. Dies 
bedeutet, dass Verbrennungsmotor A eine Leistung von 55,4 kW aufweist und 
Verbrennungsmotor B über 36,4 kW verfügt. Weiterhin erlauben die beiden Motoren eine 
Aufteilung der Funktionen der Maschine. Somit bedient Verbrennungsmotor B ausschließlich 
die hydrostatischen Funktionen. Im Falle des Arbeitens, erfolgt eine Leistungssummierung 
über den Planetentrieb, der direkt an den Verbrennungsmotor A angebunden ist. Darüber 
hinaus lässt sich durch die Kopplung über 3) auf 6) die Abtriebsdrehzahl des Rotors variieren. 
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Abbildung 59: „Neues“ Antriebskonzept für Kompaktfräse mit zwei Verbrennungsmotoren 
c) Das Konzept in Abbildung 60 entspricht der Abbildung 25 mit CVT Einheit im PVG: 
 
Abbildung 60: Antriebskonzept basierend auf am Markt verfügbaren Serienkomponenten [Reu17] 
Dieses basiert auf der Verwendung von am Markt befindlichen Komponenten. Diese sind für 
die Anwendung Radlader optimiert und somit nur bedingt geeignet für die Verwendung in 
Kaltfräsen. Insbesondere Bauform, Baugröße und Leistungsfähigkeit lassen eine Integration 
nicht zu. Daher bedarf es für die weitere Konzeptentwicklung einer Ausarbeitung eines 
anwendungsspezifischen Antriebs. 
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d) Konzept mit CVT Einheit nach dem PVG gemäß Abbildung 61: 
 
Abbildung 61: Antriebskonzept mit CVT Einheit am PVG 
Es basiert auf der Separierung aller Funktionen des Antriebssystems auf eigene Komponenten 
mit dem Ziel der optionalen Umsetzung der CVT-Einheit. Aufgrund des gestiegenen 
Bauraumbedarfs der Einzelkomponenten und der äußerst beschränkten Räumlichkeiten 
innerhalb der Maschine, wurde dieses nicht weiterverfolgt. Daher wird eine Zusammen-
führung von mehreren Funktionen in einzelne Einheiten angestrebt. 
e) Konzept mit CVT Einheit am Rotorgetriebe entsprechend Abbildung 62: 
 
Abbildung 62: Antriebskonzept mit CVT Einheit am Rotorgetriebe 
61 
 
Es ist der Vollständigkeit halber genannt, ist aber nach der in 3.4.4 dargestellten Einbau-
untersuchung und Abbildung 56 in dieser Form nicht weiterverfolgt worden. 
Im Folgenden werden die verschiedenen finalen Konzeptentwürfe sowie deren Entwicklung und 
Weiterentwicklung aufgelistet und beschrieben. Außerdem werden diese mit Hilfe ergänzender 
Berechnungen untersucht. Die wichtigsten Erkenntnisse bezüglich der Bauraumuntersuchung für die 
nun folgenden Konzepte sind folgende: 
 Der Bauraum im Rotor ist äußerst begrenzt und erlaubt nur eine teilweise Integration des CVT-
Getriebes mit allen Komponenten gemeinsam mit der Rotoreinheit. 
 Die Standübersetzung des Umlaufgetriebes wird zwischen -3,0 und -4,5 angestrebt. 
 Das Stillsetzen des Rotors durch das Planetengetriebe ist wünschenswert.  
Basierend auf den vorherigen Entwürfen wurde Konzept 1 entsprechend Abbildung 63 auf Grundlage 
des Systems mit CVT Einheit am PVG entwickelt. Dieses basiert auf einer ausgangsseitigen Kopplung 
mit einem Leistungsfluss von der Sonne zum Hohlrad. Weiterhin ist es durch eine Trennung der 
Hydraulikfunktionen und somit Zweiteilung des PVGs charakterisiert. Dies bedeutet, dass alle 
fräsprozessbezogenen hydrostatischen Funktionen nur bedient werden, wenn der Fräsrotor betrieben 
wird. Das Rotorgetriebe ist als einstufiges Stirnradgetriebe, bestehend aus einem Hohlrad und einem 
Stirnrad, ausgeführt. Der Riementrieb bleibt als Verbindungselement, wie auch schon bei den 
vorherigen Entwürfen, erhalten. 
 
Abbildung 63: Konzept 1 
Zur besseren Übersicht ist in nachfolgender Abbildung 64 das verstellbare Planetengetriebe in 
vergrößerter Form dargestellt. Zum besseren Verständnis wurde der Kraftfluss im Planetengetriebe 
kenntlich gemacht. Dieser beginnt an der Sonne, über die Planeten weiter zum Hohlrad. Der Steg stellt 
dabei die Summenwelle dar, die jedoch in der statischen Betrachtung nicht am Kraftfluss teilnimmt. 
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Abbildung 64: Vergrößerte Darstellung des schematischen Planetengetriebes 
Um eine detaillierte Bewertung der im Getriebe herrschenden Drehzahlen und –momente 
durchführen zu können, wurden zu den verschiedenen möglichen Konfigurationen jeweils 
Berechnungen durchgeführt. Als Grundlage diente dabei die bereits in Abschnitt 2.4.2 beschriebene 
Willis-Gleichung. Zunächst wurde die Standübersetzung mit i0 = -4,286, basierend auf den folgenden 
Zähnezahlen und dazugehörigem Modul, definiert. 
 zSonne = 14 
 zHohlrad = 60 
 zPlaneten = 23 
 i0 = -4,286 
 iRotor = 5,93 
 m = 5 
Als Basis dient, vergleichbar der Darstellung in 2.4.2, zunächst ein Hochlaufen des Rotors aus dem 
Stillstand bis zu einer maximalen Enddrehzahl von 300 min-1. Über die Fräsrotorübersetzung von 5,93 
wurde die linear steigende Hohlraddrehzahl bis etwa 1790 min-1 ermittelt. Die Motordrehzahl wird 
zunächst zwischen 1200 min-1 und 1900 min-1 definiert, die in diesem Konzeptentwurf der 
Sonnendrehzahl entspricht. Entsprechend der nachfolgenden Formel ergibt sich bei konstanter 
Eingangsdrehzahl von 1900 min-1 für die Stegdrehzahl und somit die Verstellung der Bereich von 400 
min-1 bis 1700 min-1 und somit ein Rotordrehzahlbereich von 8 min-1 bis 279 min-1. 
𝑛𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟 =
𝑛𝐷𝑖𝑒𝑠𝑒𝑙−(1−𝑖0)∗𝑛𝑉𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑢𝑛𝑔
𝑖0∗𝑖𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟
        [3.11] 
Um die Drehmomente sowie die Übersetzungen zu bestimmen, wurden die bereits in 2.4.2 
beschriebenen Formeln verwendet. Nachfolgend die Beschreibung des Drehmomentverhältnisses. 
𝑀𝑑𝑎𝑏
𝑀𝑑𝑎𝑛
= (−1) ∗ 𝑖0 = 4,286         [3.12] 
Aus vorheriger Formel [3.12] ergeben sich für das Konzept bei Übertragung der maximalen 
Eingangsleistung von 567 kW bei 1900 min-1 folgende Werte für die Drehmomente: 
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𝑀𝑑𝑎𝑛 = 2850 𝑁𝑚          [3.13] 
𝑀𝑑𝑎𝑏 = 𝑀𝑑𝑎𝑛 ∗ (−1) ∗ 𝑖0 = 12215,1𝑁𝑚       [3.14] 
𝑀𝑑𝑆𝑢𝑚𝑚𝑒 = 0 = 𝑀𝑑𝑎𝑛 + 𝑀𝑑𝑎𝑏 + 𝑀𝑑𝑉𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑢𝑛𝑔      [3.15] 
𝑀𝑑𝑉𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑢𝑛𝑔 = −(𝑀𝑑𝑎𝑛 + 𝑀𝑑𝑎𝑏) = −15065,1𝑁𝑚      [3.16] 
Die benötigten Drehzahlen am Planetengetriebe zur Darstellung der gewünschten Abtriebsdrehzahl 
am Rotor im Bereich von null und 300 min-1 sind gemäß Abbildung 65 aufgezeigt.  
 
Abbildung 65: Drehzahlverläufe Sonnenwelle auf Hohlradwelle 
Betrachtet man nun zunächst die Drehzahlen der dargestellten geringsten Rotordrehzahl, so ergeben 
sich hinsichtlich der Leistungsbetrachtung folgende Werte: 
𝑃𝑎𝑛 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛𝑆𝑜𝑛𝑛𝑒 ∗ 𝑀𝑑𝑎𝑛 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 1900𝑚𝑖𝑛
−1 ∗
1𝑚𝑖𝑛
60𝑠
∗ 2850𝑁𝑚 ∗
1𝑘𝑊
1000𝑊
= 567𝑘𝑊 [3.17] 
𝑃𝑎𝑏 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛𝐻𝑜ℎ𝑙𝑟𝑎𝑑 ∗ 𝑀𝑑𝑎𝑏 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 50𝑚𝑖𝑛
−1 ∗
1𝑚𝑖𝑛
60𝑠
∗ 12215,1𝑁𝑚 ∗
1𝑘𝑊
1000𝑊
= 64𝑘𝑊 [3.18] 
𝑃𝑉𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑢𝑛𝑔 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛𝑆𝑡𝑒𝑔 ∗ 𝑀𝑑𝑉𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑢𝑛𝑔 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 400𝑚𝑖𝑛
−1 ∗
1𝑚𝑖𝑛
60𝑠
∗ (−15065,1𝑁𝑚) ∗
1𝑘𝑊
1000𝑊
= −631𝑘𝑊          [3.19] 
Auffällig ist, dass die notwendige theoretische Verstellleistung bereits betragsmäßig größer ist, als die 
Antriebsleistung. An- und Abtrieb drehen gleichsinnig, trotz der Tatsache, dass es sich bei dem 
vorliegenden Planetengetriebe um ein Minusgetriebe handelt. Dies bedingt die relativ hohe 
notwendige Drehzahl am Steg und daraus resultierenden Leistungsbedarfe. Das System befindet sich 
somit im Betrieb positiver Blindleistung, wie bereits in Abschnitt 2.4.2 beschrieben. Betrachtet man 
nun die höchste berechnete Rotordrehzahl, so sehen die Leistungswerte wie folgt aus: 
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𝑃𝑎𝑛 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛𝑆𝑜𝑛𝑛𝑒 ∗ 𝑀𝑑𝑎𝑛 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 1900𝑚𝑖𝑛
−1 ∗
1𝑚𝑖𝑛
60𝑠
∗ 2850𝑁𝑚 ∗
1𝑘𝑊
1000𝑊
= 567𝑘𝑊 [3.20] 
𝑃𝑎𝑏 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛𝐻𝑜ℎ𝑙𝑟𝑎𝑑 ∗ 𝑀𝑑𝑎𝑏 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 1653𝑚𝑖𝑛
−1 ∗
1𝑚𝑖𝑛
60𝑠
∗ 12215,1𝑁𝑚 ∗
1𝑘𝑊
1000𝑊
= 2115𝑘𝑊
            [3.21] 
𝑃𝑉𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑢𝑛𝑔 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛𝑆𝑡𝑒𝑔 ∗ 𝑀𝑑𝑉𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑢𝑛𝑔 = 2 ∗ 𝜋 ∗ 1700𝑚𝑖𝑛
−1 ∗
1𝑚𝑖𝑛
60𝑠
∗ (−15065,1𝑁𝑚) ∗
1𝑘𝑊
1000𝑊
= −2682𝑘𝑊          [3.22] 
Es zeigt sich, dass zur Realisierung der gewünschten maximalen Abtriebsdrehzahl am Rotor in Höhe 
von 287 min-1 und gleichzeitiger Übertragung der maximalen Eingangsleistung von 567 kW bei diesem 
Konzept theoretisch nahezu die fünffache Leistung über die Verstellung zu übertragen wäre. Dies ist 
begründet im konstanten Drehmomentverhältnis des Planetengetriebes und der erforderlichen 
Drehzahlen des bereits beschriebenen Minusgetriebes. Abbildung 66 zeigt den dazugehörigen 
Kraftfluss im Betriebszustand der positiven Blindleistung. Siehe dazu auch die Literaturquelle [Sta07]. 
 
Abbildung 66: Kraftfluss im Blindleistungsbetrieb 
Der gesamte theoretische Leistungsfluss zur Abnahme der konstanten Antriebsleistung stellt sich somit 
über der gewünschten Abtriebsdrehzahl am Rotor gemäß Abbildung 67 dar. Aufgrund dieser 
Beispielrechnung ist die zunächst gewählte Leistungsübertragung von der Sonne zum Hohlrad mit den 
unrealistischen Leistungswerten ungeeignet zur Darstellung der Forderungen an ein solches neues 
Antriebssystem. 
Eine Variante, in welcher die Leistung auf der Verstellwelle relativ gering ist und gleichzeitig den 
Betrieb in der positiven Blindleistung vermeidet, ist somit vorteilhaft. Daher wurden jegliche Varianten 
des einstufigen Planetengetriebes untersucht, wobei es hier insgesamt sechs verschiedene 
Kraftflussvarianten gibt, die bereits in 2.4.2 beschrieben wurden. Darüber hinaus zeigt die Überlegung 
der funktionsbezogenen Aufteilung der Hydraulikkomponenten und damit verbundenen Trennung des 
PVGs unter Betrachtung der Gesamtwirkungsgrade keinen Vorteil für den Gesamtbetrieb des 
Antriebskonzeptes. Daher wurde dieser Ansatz im Weiteren nicht mehr verfolgt, sondern, alle 
Hydraulikeinheiten an ein motornahes PVG angebunden. Auch die Ausführung des Rotorgetriebes in 
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Form eines Stirnradgetriebes wurde analysiert. Dabei stellte sich heraus, dass die Randbedingungen, 
bestehend aus Übersetzung > 5, axialer Versatz von wenigstens 100 mm sowie ein theoretisches 
Abtriebsmoment am Fräsrotor von über 60.000 Nm, aufgrund der Leistungsvorgabe von 567 kW bei 
einer Drehzahl von 75 min-1, in solch einer Verzahnung nicht oder nur mit erheblichen Aufwänden 
darstellbar ist. Aus diesem Grund wird im weiteren Verlauf mit einer Stirnradstufe in Kombination mit 
wenigstens einer Planetenstufe gearbeitet. Basierend auf dieser Untersuchung werden die 
Erkenntnisse in die folgenden Konzepte einfließen. Als geeignetste Kraftflussvariante wurde die 
Variante mit einer Krafteinleitung auf dem Hohlrad und einer Kraftabnahme an der Stegwelle ermittelt. 
Alternativ ist jene Variante mit Einleitung am Steg und Abnahme am Hohlrad zu wählen. 
 
Abbildung 67: Theoretischer Leistungsverlauf Sonnenwelle auf Hohlradwelle 
Auf Basis des ersten Konzeptes und den daraus gewonnenen Erkenntnissen wurde das Zweite 
entsprechend der Darstellung in Abbildung 68 entwickelt. 
In diesem ist erkennbar, dass der Kraftfluss durch das Getriebe nun vom Hohlrad auf die Stegwelle 
geleitet wird. Die Verstellung erfolgt dabei über eine ausgangsseitige Kopplung mit dem Sonnenrad. 
Die konstruktive Umsetzung und die Übersetzung des Rotorgetriebes sind in diesem Konzept zunächst 
unberücksichtigt. Zum Rotorgetriebe sowie zum Riementrieb werden nachfolgend noch weitere 
Berechnungen durchgeführt, da sich der Riementrieb als der begrenzende Faktor hinsichtlich 
übertragbarem Drehmoment sowie zulässiger Riemengeschwindigkeit in dieser Auslegung des 
gesamten Antriebsstranges herausstellte. 
Aus der allgemeinen Literatur und der VDI 2758 sowie DIN 7753 ist eine maximale 
Riemengeschwindigkeit von 42 m/s bekannt [VDI93], [DIN76]. Aus der Fachliteratur wurde eine 
maximale Riemengeschwindigkeit von 50 m/s als Berechnungsgrundlage entnommen [Opt14], 
[Sch10]. Zur ersten Auslegung des Riementriebes wurden zunächst die Grundlagen der Norm 
herangezogen. Somit wurden die Belastungen des Riemens entsprechend nachfolgender 
Berechnungsformeln bestimmt [VDI93]. Ziel ist es, eine minimale Anzahl an Riemen zu realisieren. 
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𝑃𝐵 = 𝐶𝐵 ∗ 𝑃𝑁           [3.23] 
𝐶𝐵 = 1 + 𝐶𝑇𝑦𝑝(0,075 ∗ 𝐶𝑎𝑏 + 0,1 ∗ 𝐶𝑎𝑛 + 𝐶𝑡)       [3.24] 
Sofern nicht weiter bekannt, kann die Bestimmung des Betriebsfaktors CB gemäß VDI 2758 erfolgen 
[VDI93]. 
 Riementyp, CTyp    = 1,0 
 Faktor für Abtriebsmaschine, Cab  = 3,0 … 4,0 
 Faktor für Antriebsmaschine, Can = 1,0 
 Einsatzdauer, Ct   = 0 … 1,0 
Somit ergibt sich für den Betriebsfaktor ein Wert von 1,325 bis 1,5, was ungefähr dem 
Anwendungsfaktor KA = 1,4 aus 3.4.3 entspricht. Für die aktuelle Auslegung mit einem 
Scheibendurchmesser von 355 mm wurde die maximal zulässige Nennleistung pro Riemen nach den 
Herstellerangaben bestimmt, wobei die theoretische Lebensdauer 25.000 Betriebsstunden beträgt 
[Opt14]. Aus der Betriebsleistung und der Riemennennleistung lässt sich die erforderliche Anzahl der 
Keilriemen bestimmen. Sollte die Riemengeschwindigkeit in einen kritischen Bereich steigen, kann eine 
Reduzierung des Rollendurchmessers Abhilfe schaffen. Allerdings darf dazu der minimale 
Scheibendurchmesser nicht unterschritten werden. Dieser ist vom jeweiligen Riemen abhängig. Im 
vorliegenden Fall beläuft sich dieser auf 191 mm. Basierend auf diesen Daten wurde eine erste 
Rechnung durchgeführt, in der die minimalen Drehzahlen mit dem Leistungsbedarf von 10 % bis 100 
% betrachtet wurden. Die Drehzahlen des Riementriebes wurden dabei aus dem Drehzahlband be-
stimmt, welches der Rotor abdecken soll. Das Drehzahlband des Rotors von zunächst 75 … 300 min-1 
wird in einem zweiten Schritt in die Bereiche von 75 … 150 min-1 und 100 … 300 min-1, entsprechend 
der zwei Kurven in Abbildung 52, unterteilt. Aus der Übersetzung des Rotorgetriebes i = 5,93 ergibt 
sich somit für den ersten Bereich ein Drehzahlband, welches von 444,75 min-1 bis 889,5 min-1 reicht. 
 
Abbildung 68: Konzept 2 
Folgend wurde die Berechnung für den zweiten Bereich mit Drehzahlen von 593 min-1 bis 1779 min-1 
durchgeführt. Mittels dieser Untersuchung sind die Grenzen des Drehzahlbandes, sowohl die hohe als 
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auch die niedrige Drehzahl mit der dazugehörigen Leistung betrachtet worden. Bei der minimalen 
Drehzahl steigt das zu übertragende Drehmoment auf seinen maximalen Wert. Aus den Berechnungen 
wird deutlich, dass die Anzahl der gewählten Riemen gegenüber der heutigen Serie deutlich ansteigt. 
Bei maximaler Leistung und den kleinsten Drehzahlen ergeben sich theoretische Riemenzahlen von 
unrealistischen 44. Bauraumbedingt darf die Riemenzahl maximal 12 Stück sein. Weiterhin wurden 
verschiedene Varianten von Riemenscheibendurchmessern betrachtet, unter Berücksichtigung der 
vorgegebenen maximalen Riemengeschwindigkeit. Auch wurde in dieser Betrachtung die verfügbare 
Leistung für den Rotor, wie in 3.4.2 beschrieben, auf 88 % der maximalen Motorleistung fixiert. 
Zusammenfassend kann man festhalten, dass unter Verwendung der Auslegungsdaten nach Norm 
keine Lösung gefunden wurde, die alle Randbedingungen erfüllt, insbesondere jene der geforderten 
Drehzahlbereiche [Opt14]. Nach Rücksprache mit dem Riemenhersteller konnte eine Anpassung der 
Spezifikationsdaten unter Reduzierung der Lebensdauer realisiert werden. Trotz dieser Optimierung 
ist der Riementrieb nicht in der Lage, das volle Drehzahlband zu übertragen. Aus diesem Grund wurde 
in den nachfolgenden Konzeptentwürfen ein erweiterter Ansatz zur Darstellung der geforderten 
Drehzahlbereiche mit Hilfe einer Aufteilung der Bereiche durch eine Schaltstufe untersucht. Diese kann 
dabei entweder in direkter Nähe zum Verstellgetriebe oder im Rotor der Kaltfräse angeordnet werden. 
Nachdem bereits der zu bevorzugende Kraftfluss durch das Verstellgetriebe berechnet wurde, erfolgte 
eine Betrachtung des idealen Drehzahlbereiches der Verstellung. Auf die Verstellwelle des 
Planetengetriebes wird ein variables Drehzahlband von -1000 min-1 bis +1000 min-1 gegeben. Im 
Idealfall erfolgt die Verstellung des Planetengetriebes von einem Startwert und erreicht einen 
Nulldurchgang, indem die gesamte Leistung mechanisch übertragen wird und erreicht eine ebenso 
große Drehzahl in umgekehrter Richtung. Aufgrund des großen Drehzahlbandes, welches das 
verstellbare Umlaufgetriebe erzeugen muss, wurde basierend auf den zuvor gewonnenen 
Erkenntnissen das folgende Konzept 3 in Abbildung 69 entwickelt, in dem vor das verstellbare 
Planetengetriebe eine Schaltstufe gesetzt wird, um das Drehzahlband zu reduzieren. 
 
Abbildung 69: Konzept 3 
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Ein großer Vorteil der Anordnung dieses Entwurfs ist eine Unterbringung des Schaltgetriebes und des 
Planetengetriebes in einem gemeinsamen Gehäuse mit einer gemeinsamen Schmierung sowie 
Kühlung. Nachteilig bei diesem Konzept ist, dass weiterhin ein breites Drehzahlband vom Riementrieb 
übertragen werden muss. Daher wird dieses Konzept nicht weiterverfolgt. Zur signifikanten 
Reduzierung der Belastungen des Riementriebs wurde in den folgenden Entwicklungen eine 
Schaltstufe im Nachgang an diesen vorgesehen. Hier hat sich die Eingangsstirnradstufe des 
Rotorgetriebes, die zur Erzielung der maximalen Frästiefe benötigt wird, wie in Abbildung 70 gezeigt, 
als geeignete Position dargestellt. 
Die Realisierung der Schaltstufe im Rotorgetriebe ist deutlich aufwändiger als eine Schaltung 
außerhalb des Rotors. Jedoch ist eine Umsetzung des geforderten Drehzahlspektrums nur mit einer 
Reduzierung der Riemenbelastungen darstellbar. Durch die Schaltstufe im Rotor ist es möglich, die 
hohen Drehzahlen zu verringern und dadurch die hohen Riemengeschwindigkeiten zu eliminieren. 
Weiterhin erfolgt durch das Anheben der niedrigeren Drehzahlen im Riemen eine Absenkung des zu 
übertragenden Moments. Um diesen zu optimieren, wurde eine Variationsrechnung mit 
verschiedenen Rotorgetriebeübersetzungen bei verschiedenen Durchmessern durchgeführt. Die 
Ergebnisse dazu sind im Anhang A.2 zu finden. In dieser Berechnung wurde wiederum die reduzierte 
Leistung von 88 % der Maximalleistung angenommen. Anschließend wurden verschiedene 
Scheibendurchmesser mit verschiedenen Schaltstufen kombiniert. Als Übersetzungen im 
Rotorgetriebe wurden dabei die Übersetzungen 6/12, 8/16 und 9/12 betrachtet. 
 
Abbildung 70: Konzept 4 
Ob es sich im Folgenden nun um ein ausgangsseitig oder eingangsseitig gekoppeltes 
Leistungsverzweigungssystem handelt, ist zum aktuellen Stand noch offen. Aus diesem Grund wird der 
Konzeptentwurf 5 in zwei Varianten entsprechend Abbildung 71 und Abbildung 72 unterteilt. 
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Abbildung 71: Konzept 5 ausgangsseitig gekoppelt 
Weiterhin wurde der Kraftfluss am verstellbaren Umlaufgetriebe hinsichtlich der Realisierbarkeit 
optimiert. So erfolgt die Einleitung nun über eine Stirnradstufe auf die Hohlradwelle, was den direkten 
Zugang zum Sonnenrad der Verstellung ermöglicht. Durch den Einbau der beschriebenen Stirnradstufe 
erfährt der folgende Antriebsstrang eine Drehrichtungsumkehr, die wiederum eine Anpassung im 
Rotorgetriebe notwendig macht. 
 
Abbildung 72: Konzept 5 eingangsseitig gekoppelt 
Zur möglichen Ausführung der Schaltstufe im Rotorgetriebe ist nachfolgend in Abbildung 73 der 
typische Aufbau eines beispielhaften Synchronisierungssystems dargestellt. Dieses System besteht aus 
den Komponenten Schiebemuffe, Vorsynchronisationsarretierung, Trägerkörper, Kupplungskörper 
und Ringpaket mit Reibbelägen.  
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Abbildung 73: Aufbau eines bauraumoptimierten Schaeffler Synchronisierungssystems [Die18] 
Basierend auf dem letzten Entwurf des Antriebssystems wurden Untersuchungen zur Verzahnung nach 
DIN 3990 und ISO 6336 durchgeführt [DIN87], [ISO07]. Aufgrund des begrenzt verfügbaren Bauraums, 
insbesondere hinsichtlich des Durchmessers des Rotorgetriebes, und die zu erwartenden maximalen 
Abtriebsmomente, ist die Ausführung eines zweistufigen Planetengetriebes empfohlen. Somit sind die 
endgültigen zwei Konzepte in Abbildung 74 und Abbildung 75 entsprechend der vorherigen 
Maßnahmen angepasst worden und bilden somit die Basis für die weiteren Untersuchungen. 
 
Abbildung 74: Endgültiges Konzept – LVG_AK_2-speed 
Zur Differenzierung der zwei endgültigen Systeme werden diese im Weiteren wie folgt benannt. 
 LVG_AK_2-speed = Ausgangsseitige Kopplung mit 2 Gang Rotorgetriebe 
 LVG_EK_2-speed = Eingangsseitige Kopplung mit 2 Gang Rotorgetriebe 
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Abbildung 75: Endgültiges Konzept – LVG_EK_2-speed 
3.4.7 Alternative Motorisierung 
Aufgrund des begrenzten Bauraums im Bereich des PVGs und der Verstelleinheit, wurden alternative 
Motorisierungen zu dem aktuell installierten Verbrennungsmotor in V-Bauform mit 567 kW 
untersucht. Die aussichtsreichsten Alternativen sind jedoch als Reihenmotoren konzipiert, die 
hinsichtlich der Baulänge keinen Vorteil bieten. Folgende Abbildung 76 zeigt drei mögliche 
Motorisierungsvarianten der Hersteller Caterpillar, Deutz und Cummins. 
 
Abbildung 76: Mögliche Motorisierungen von Caterpillar, Deutz und Cummins [Cat18b], [Deu18], 
[Cum18] 
Aufgrund dessen, dass die Alternativen keine Verbesserung der Installationsbedingungen erbracht 
haben, wird die ursprüngliche Motorisierung beibehalten. 
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3.4.8 Alternative Kraftübertragungsmöglichkeiten vom Motor zum 
Fräsrotorgetriebe 
Wie bereits zuvor herausgearbeitet, ist insbesondere der Riementrieb eine der kritischsten 
Komponenten beim untersuchten System. Aufgrund dessen wurden alternative Kraftübertragungs-
möglichkeiten untersucht. Diese Alternativen wurden hinsichtlich des Wirkungsgrades 
gegenübergestellt. Die Kosten wurden in dieser Betrachtung nicht berücksichtigt. Es wurden folgende 
Alternativen betrachtet. 
 Stirnradverzahnung 
 Winkelgetriebe mit Welle 
 Kettentrieb 
 Alternative Riementriebe 
Trotz der aus der Literatur bekannten sehr vorteilhaften Wirkungsgradangaben bei Verwendung von 
Zahnradgetrieben oder Kettentrieben, wird aufgrund der erweiterten Funktionalität Überlastungs-
schutz, einfache Überwindung von Distanzen sowie einfache und kostengünstige Installation, der 
Riementrieb als Komponente des Gesamtsystems beibehalten. 
3.4.9 Finale Konzeptausarbeitungen – Kaltfräse 
Im Rahmen des Projektes und in den vorherigen Abschnitten sind bereits diverse Konzeptentwürfe in 
verschiedenen Ausführungen entstanden. Als Referenz für die Bauraumuntersuchung und die 
Konzepte potenzieller Zulieferer werden die Konzepte LVG_AK_2-speed und LVG_EK_2-speed aus 
Abschnitt 3.4.6 herangezogen. Die Umsetzung soll, wie in der Konzeptbeschreibung dargestellt, in 
einer Großfräse, entsprechend der Beschreibung in Kapitel 1, stattfinden. Anschließend ist geplant, 
das System an die kleineren Maschinen sowie für die Maschinengattung Stabilisierer / Recycler 
anzupassen. Im Folgenden wird zunächst die ausgangsseitig gekoppelte Variante des 
Leistungsverzweigungssystems detailliert analysiert. Bezüglich des Aufbaus ist auf Abbildung 74 zu 
verweisen. Zur Erleichterung der Untersuchung dient die in Abbildung 77 dargestellte Übersicht über 
die Drehrichtungen und Drehmomente. 
Die Variatorübersetzung und somit die Übersetzung des hydrostatischen Getriebes ist durch ih 
dargestellt, was dem Verhältnis der Schluckvolumen VE_2 zu VE_1 entspricht. Die Übersetzung ist 
aufgrund der verstellbaren Volumen stufenlos variierbar und kann positive wie auch negative Bereiche 
abdecken. Die genannten Übersetzungen von -0,3 und 0,3 repräsentieren mögliche Betriebszustände 
der Leistungsverzweigung und negativen Blindleistung. Auch für diese Darstellung gelten die 
Konventionen aus 2.4.2 für die Leistungen, welche sich aus dem Produkt von Drehmoment und 
Drehzahl ergeben. 
 Antriebsleistungen haben ein positives Vorzeichen (Pan > 0) 
 Abtriebsleistungen haben ein negatives Vorzeichen (Pab < 0) 
Die Symbole in schwarzer Schriftfarbe bezeichnen den Betriebszustand der Leistungsverzweigung. Die 
rote Schriftfarbe verdeutlicht die eintretende Veränderung im Zustand der negativen Blindleistung. 
Deutlich zu erkennen ist die Umkehr von Eingangs- und Ausgangsleistung im hydraulischen 
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Leistungszweig. In dem Bereich zwischen dem Umlaufrädergetriebe und der Variatorübersetzung ih 
ändert sich beim Übergang von Leistungsverzweigung zu negativer Blindleistung der Drehsinn der 
Drehzahl. Dies ist im Umlaufrädergetriebe begründet, da sich aufgrund des konstanten 
Drehmomentenverhältnis und des konstanten Drehsinns des Eingangsmoments am Hohlrad (2), der 
Drehsinn des Sonnenrads (1) und des Stegs (S) nicht verändert. Somit ist für eine Umkehr des 
Leistungsflusses eine Drehrichtungsumkehr nötig. Ein entgegengesetztes Bild zeigt sich in dem Bereich 
zwischen Variator und der abtriebsseitigen Zusammenführung der Leistungszweige. Hier wird ein 
konstantes Drehzahlverhältnis aufgeprägt, weshalb sich der Drehsinn des Moments umkehrt. Mit Hilfe 
der gewonnenen Erkenntnisse kann im Folgenden die Charakteristik des Getriebes anhand von der 
Abtriebsdrehzahl, dem Abtriebsdrehmoment und der Variatorübersetzung beschrieben werden. Dabei 
entspricht der Abtrieb dem Fräsrotor der Maschine. Aus der Gleichung der Übersetzung eines 
Stirnradgetriebes und der Grundgleichung nach Willis für Umlaufrädergetriebe ergeben sich die 
Gleichungen zur Bestimmung der Abtriebsdrehzahl, der Variatorübersetzung und des 
Abtriebsdrehmoments. Es wurden keine Wirkungsgrade berücksichtigt, sondern alle Bauteile als 
verlustfrei angenommen. Somit lassen sich die theoretische Übersetzung ih und daraus die 
Schluckvolumeneinstellungen der Hydrostaten für das ideal verlustfreie Getriebe bestimmen. Darüber 
hinaus helfen sie bei der späteren Kontrolle der Simulationsrechnungen. Entsprechend der 
nachfolgenden Formeln, basierend auf den Daten aus 2.4.2, lassen sich die Ergebnisse der analytischen 
Untersuchungen herleiten. Dabei sind die nachfolgenden Stirnradübersetzungen i1 die Übersetzung 
der Einheit VE_1, i2 ist die Übersetzung der Einheit VE_2 und i3 ist die Übersetzung der 
Eingangsstirnradstufe des Variators: 
𝑛Rotor =  
𝑛Motor
𝑖Rotor∗𝑖3∗(1+
𝑖1∗𝑖h
𝑖0∗𝑖2
−
1
𝑖0
)
         [3.25] 
𝑖h = (
𝑛Motor
𝑛Rotor∗𝑖Rotor∗𝑖3
+
1
𝑖0
− 1) ∗
𝑖0∗𝑖2
𝑖1
=
𝑄𝑉𝐸_2
𝑄𝑉𝐸_1
       [3.26] 
𝑀Rotor =  −𝑖Rotor ∗ 𝑀Motor ∗ (1 − 𝑋PVG) ∗ (
(𝑖0−1)∗𝑖3
𝑖0
+
𝑖1∗𝑖3∗𝑖h
𝑖0∗𝑖2
)    [3.27] 
In Abbildung 78 und Abbildung 79 sind die Variatorübersetzung ih und die sich daraus ergebenden 
Schluckvolumina der Hydrostaten abgebildet. Beide Kurven wurden bei Nennzustand des 
Verbrennungsmotors erstellt, also bei konstanter Drehzahl und Leistung, wobei davon ausgegangen 
wird, dass wiederum ein konstanter Anteil des Motormoments zum Antrieb des PVG aufgewendet 
werden muss. Dies ist mit dem Faktor XPVG in der Formel des Rotormoments berücksichtigt. Aus der 
Variatorübersetzung lassen sich direkt die einstellbaren Schluckvolumina an den beiden Hydrostaten 
VE_1 und VE_2 bestimmen. Bei der Rotordrehzahl Null ist die Variatorübersetzung unendlich groß. 
Dies wird durch die Leerlaufstellung der Einheit VE_1 erreicht. In diesem Zustand blockiert der 
Hydrostat VE_1 den durch den Hydrostaten VE_2 erzeugten Hydraulikvolumenstrom. Somit wird die 
Einheit VE_2 blockiert und der Abtrieb am Rotor befindet sich im Stillstand. Der Dieselmotor läuft in 
diesem Zustand weiter und treibt lediglich den Hydrostaten VE_1 an, welcher keinen 
Hydraulikvolumenstrom erzeugt, da er auf das Volumen 0 ccm eingestellt ist. Soll die Rotordrehzahl 
erhöht werden, wird stufenlos der Schwenkwinkel des Hydrostaten VE_1 erhöht. In Folge dessen 
beginnt die Einheit VE_2 sich zu bewegen und reduziert die Übersetzung der Leistungsverzweigung. Ist 
der Hydrostat VE_1, auf sein maximales Volumen eingestellt, kann die Variatorübersetzung weiter 
gesenkt werden, indem das Schluckvolumen des Hydrostaten VE_2 reduziert wird. 
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Abbildung 77: Übersicht über Drehrichtung der Drehmomente und Drehzahlen; LVG_AK_2-speed 
[Hof16] 
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Ist das Schluckvolumen des Hydrostaten VE_2 auf 0 ccm zurückgefahren stellt sich eine Übersetzung 
des hydrostatischen Getriebes von null ein. In diesem Zustand wird keine Leistung über den 
hydraulischen Zweig übertragen. Die gesamte eingebrachte Motorleistung wird mechanisch 
übertragen, weshalb dieser Betriebszustand, wie bereits im Abschnitt 2.4.2 beschrieben, den 
mechanischen Punkt darstellt. In diesem Punkt weist das leistungsverzweigte Getriebe den höchsten 
mechanischen Wirkungsgrad auf. Wird der Hydrostat VE_2 in die andere Richtung weiter 
ausgeschwenkt, stellt sich ein Schluckvolumen mit umgekehrtem Vorzeichen ein und die 
Rotordrehzahl steigt weiter. Dieser Vorzeichenwechsel spiegelt sich auch in der Variatorübersetzung 
ih wieder. In diesem Zustand läuft in dem Getriebe eine negative Blindleistung um. Auf Grund der 
Nachteile der negativen Blindleistung sollte die Abtriebsdrehzahl erst nach einem Wechsel in den 
zweiten Gang weiter erhöht werden. Neben der Beschleunigung des Rotors hin zu höheren Drehzahlen 
ist es mit Hilfe des LVGs auch möglich, den Rotor aktiv zu bremsen. Dies geschieht, indem die 
Hydrostaten entsprechend der zuvor beschriebenen Vorgehensweise umgekehrt zurückgefahren 
werden. Die folgende Abbildung 80 zeigt bei konstanter Motorleistung einen hyperbelartigen Verlauf 
des maximalen Rotormoments über den relevanten Drehzahlbereich von 75 bis 300 min-1. Bei dem 
Wechsel von Gang 1 zu Gang 2 ist der Verlauf stetig. Die Variatorübersetzung ih kompensiert in dem 
Drehzahlbereich von 100 bis 135 min-1 die unterschiedlichen Rotorübersetzungen. In der Abbildung 78 
liegt der Schaltpunkt bei 100 min-1, jedoch ist dieser im zuvor genannten Bereich beliebig. Zur 
Beschreibung des zweiten Konzeptes wird die gleiche Vorgehensweise herangezogen. Die Abbildung 
81 gibt eine Übersicht über Drehrichtung und Drehmomente des Systems aus Abbildung 75 in 3.4.6. 
Die Konzepte unterscheiden sich einzig in der Anbindung des zweiten Hydrostaten VE_2 und der 
zusätzlichen Schaltkupplung, die jedoch funktional keine Auswirkungen hat. Somit sind alle 
Übersetzungen identisch. 
 
Abbildung 78: Variatorübersetzung; LVG_AK_2-speed [Hof16] 
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Abbildung 79: Schluckvolumina Hydrostaten; LVG_AK_2-speed [Hof16] 
 
Abbildung 80: Rotormoment LVG [Hof16] 
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Abbildung 81: Übersicht über Drehrichtung der Drehmomente und Drehzahlen; LVG_EK_2-speed 
[Hof16] 
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Neben der geänderten Positionierung des Hydrostaten VE_2 wird im weiteren Verlauf die Funktion der 
zusätzlichen Schaltkupplung vor dem Riementrieb erläutert. Die Variatorübersetzung ih ist auch bei 
diesem Konzept durch die Schluckvolumen der Hydrostaten definiert. Wegen des vorgezogenen 
Hydrostaten VE_2 berechnet sich ih jedoch aus dem Verhältnis von VE_1 zu VE_2. Der Verlauf der 
gezeigten Variatorübersetzung ih ist in Abbildung 82 dargestellt. Daraus ergeben sich wiederum direkt 
die theoretischen Schluckvolumina der beiden Hydrostaten. Weiterhin ist beim Wechsel zwischen 
negativer Blindleistung und Leistungsverzweigung die Änderung des hydraulischen Leistungsflusses zu 
erkennen. Zwischen Variator und Umlaufrädergetriebe kehrt sich bei Wechsel vom leistungs-
verzweigten Betrieb zum Betrieb mit negativer Blindleistung der Drehsinn der Drehzahl um. Zwischen 
Variator und Leistungsaufteilung hingegen kehrt sich bei dem Betriebsartenwechsel das Drehmoment 
um. Zur Ermittlung der Werte von Rotordrehzahl, Variatorübersetzung und Rotormoment lassen sich 
gegenüber vorherigem ausgangsseitig gekoppelten System die folgenden Formeln ermitteln. Hier sind 
die Stirnradübersetzungen identisch benannt mit i1 für die Übersetzung der Einheit VE_1, i2 ist die 
Übersetzung der Einheit VE_2 und i3 ist die Übersetzung der Eingangsstirnradstufe des Variators: 
𝑛Rotor = 𝑛Motor ∗
1
𝑖3
−
𝑖1
𝑖0∗𝑖2∗𝑖h
𝑖Rotor∗(1−
1
𝑖0
)
         [3.28] 
𝑖h =  
𝑖1
𝑖2∗𝑖0
∗
1
1
𝑖3
−
𝑛Rotor
𝑛Motor
∗𝑖Rotor∗(1−
1
𝑖0
)
=
𝑄𝑉𝐸_1
𝑄𝑉𝐸_2
       [3.29] 
𝑀Rotor = 𝑀Motor ∗ 𝑖Rotor ∗ (1 − 𝑋PVG) ∗
1
𝑖1
(𝑖0−1)∗𝑖2∗𝑖h
+
1
(
1
𝑖0
−1)∗𝑖3
     [3.30] 
 
 
Abbildung 82: Variatorübersetzung; LVG_EK_2-speed [Hof16] 
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Das eingangsseitig gekoppelte LVG befindet sich im Drehzahlbereich zwischen Stillstand und dem 
mechanischen Punkt im Bereich der negativen Blindleistung. Damit der Rotor die Drehzahl null 
erreicht, muss die Stegwelle des Umlaufrädergetriebes stillstehen. Da jedoch das Hohlrad über i3 fest 
an die Motordrehzahl gekoppelt ist und sich somit bei laufendem Dieselmotor dreht, muss das 
Sonnenrad dem Hohlrad entgegengesetzt drehen um den Stillstand der Stegwelle zu erzielen. Aus 
diesem Grund ist die Variatorübersetzung im Vergleich zu LVG_AK_2-speed einzuregeln, um den Rotor 
still zu setzen. Die Schluckvolumina der Hydrostaten müssen daher ebenfalls ungleich null sein. Der 
Rotorstillstand wird also aktiv über die Schluckvolumina der Hydrostaten eingeregelt. Um jedoch bei 
Ausfall dieser Regelung dennoch den Rotor von der Motordrehzahl entkoppeln zu können, ist die 
Schaltkupplung zwingend notwendig. Dieser Umstand stellt einen Nachteil zu dem Konzept LVG_AK_2-
speed dar. 
Gemäß Abbildung 83 muss das Schluckvolumen des Hydrostaten VE_1, bei der Beschleunigung des 
Rotors aus dem Stillstand heraus, vergrößert werden. Bei Erreichen des Maximalwertes QVE_1,max kann 
das Schluckvolumen des Hydrostaten VE_2 verringert werden um die Übersetzung ih weiter zu 
erhöhen. Ist der Hydrostat VE_2 auf den Wert 0 ccm zurückgefahren wird Hydrostat VE_1 dadurch 
blockiert und somit keine Leistung auf dem hydraulischen Zweig übertragen. Das LVG befindet sich 
dann im Betriebspunkt des größten Wirkungsgrads, dem mechanischen Punkt. Die Rotordrehzahl kann 
weiter erhöht werden indem der Hydrostat VE_2 in den Bereich negativer Schluckvolumen verstellt 
wird. Das Getriebe befindet sich dann im Bereich der Leistungsverzweigung. Ist der Hydrostat VE_2 auf 
sein maximales negatives Schluckvolumen verfahren, kann zur weiteren Beschleunigung des Rotors 
die Einheit VE_1 verringert werden. 
 
Abbildung 83: Schluckvolumina Hydrostaten; LVG_EK_2-speed [Hof16] 
Wie schon bei dem Konzept LVG_AK_2-speed ist auch bei dem Konzept LVG_EK_2-speed ein aktives 
Rotorbremsen möglich. Dazu werden die Hydrostaten entgegen der Vorgehensweise zum 
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Beschleunigen verfahren. Der Verlauf des Rotormomentes entspricht bei gleicher, konstanter 
Eingangsleistung und einem Wirkungsgrad von 100 % vollständig dem des Konzepts LVG_AK_2-speed. 
Nach eingehender Analyse der beiden vorherigen Konzepte unter Berücksichtigung der Komplexität 
dieser im Aufbau, sind alternative Konzepte basierend auf dem ursprünglichen Referenzkonzept 
entwickelt worden, um die Änderungsmaßnahmen gegenüber der Serie zu minimieren. Folgende 
Punkte wurden bei der Weiterentwicklung als primäre Zielgrößen verfolgt. 
 Komplexitätsreduzierung. 
 Reduzierung des Bauraumbedarfs. 
 Variatorsystem auch optional verfügbar machen. 
Aus neueren Anwendungserfahrungen aus parallelen Felduntersuchungen wurden einige der 
vorherigen Forderungen und Randbedingungen hinsichtlich der notwendigen Leistungsfähigkeit 
angepasst. Nachfolgende Auflistung zeigt die aktualisierten Bedingungen. 
 Reduzierter Rotordrehzahlbereich = 75 – 200 min-1 (Feinfräsen) 
 Zielwirkungsgrad des Rotorantriebssystems = 90 % 
 Nutzbare Motordrehzahl = 1200 min-1 bis Nenndrehzahl 
Die maximale Fräsdrehzahl wurde aufgrund der zu erwartenden hohen Umfangsgeschwindigkeiten 
von circa 15 m/s, die zu einem heute nicht mehr vertretbaren und aktuell noch nicht beherrschbaren 
Verschleiß der Werkzeuge führt, somit auf maximal 10 m/s reduziert. Basierend auf diesen 
Randbedingungen ist ein weiterer Entwurf entstanden, der auf dem heute vorhandenen 
Antriebskonzept basiert und die bisherigen Erfahrungen einbindet. Daher konzentrieren sich die 
Änderungen gegenüber dem Referenzkonzept auf das Getriebe im Fräsrotor zuzüglich eines 
hydrostatischen Kreislaufs zur Darstellung des Variators. Die Leistungsverzweigung erfolgt 
eingangsseitig gekoppelt. Ein ausgangsseitiges Kopplungskonzept wurde ebenfalls untersucht, jedoch 
war eine Integration, wie sie im Anhang A.2 dargestellt ist, geometrisch nicht umsetzbar. Abbildung 84 
zeigt das neuentwickelte Konzept. Das PVG bleibt hier zunächst unverändert zur aktuellen 
Konfiguration, lediglich die Hydraulikeinheit VE_1 muss an das PVG angeschlossen werden. Der 
Riementrieb bleibt weitestgehend bestehen. Im Rotor befindet sich das leistungsverzweigte Getriebe. 
Die Drehmomentübertragung wird bauraumbedingt im Gegensatz zu den vorherigen Konzepten wie 
folgt realisiert: 
 Mechanischer Antrieb über die Stegwelle. 
 Hydraulischer Antrieb / Drehzahlverstellung über die Sonnenwelle. 
 Abtrieb über das Hohlrad. 
Ergänzend ist eine schaltbare Bremse mit der Sonnenwelle gekoppelt, die eine mechanische 
Leistungsübertragung ohne Betrieb der Hydrostaten ermöglicht. Das Drehmoment des mechanischen 
Antriebs wird von der Riemenscheibe über ein Stirnrad auf die Stegwelle übertragen. Der hydraulische 
Antrieb erfolgt über die Hydraulikeinheit VE_2, welche aus Bauraumgründen über eine Stirnradstufe 
mit der Sonnenwelle gekoppelt ist. Durch die zusätzliche Bremse kann im mechanischen Punkt der 
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Hydrostat entkoppelt und somit ein besserer Wirkungsgrad erreicht werden. Das Rotorgetriebe hat 
bei geschlossener Bremse eine feste Übersetzung von i = 15,94. Auch lässt sich der geforderte 
Betriebszustand „Aktiv-Null“, bei dem der Motor läuft, der Rotor jedoch steht, mit dem neuen Konzept 
darstellen.  
Abbildung 85 verdeutlicht den dazugehörigen Momenten- und Drehzahlpfad entsprechend den 
vorherigen Darstellungen. Dieses entspricht funktional weitestgehend dem Plan in Abbildung 81, 
jedoch ist die Umschaltung im Rotorgetriebe entfallen. Vergleicht man jedoch die Konzeptskizzen in 
Abbildung 75 und Abbildung 84, so ist auffällig, dass sich die Systeme in der Lage der Verstelleinheiten 
unterscheiden. So ist diese bei LVG_EK_2-speed direkt am PVG angebunden und vor Schaltkupplung 
sowie Riementrieb mit anschließendem Rotorgetriebe eingebaut. Hingegen ist sie bei LVG_EK im 
Rotorgetriebe installiert. Daher ist der Riementrieb in den mechanischen Pfad der Leistungs-
verzweigung eingebunden. Weiterhin ist die beschriebene Bremse mit dargestellt.  
Da die Drehzahlen des Motors und des Rotors bekannt sind, kann die Übersetzung der Hydrostaten 
ermittelt werden. Durch die nun bekannte Gesamtübersetzung lässt sich auch das Drehmoment am 
Fräsrotor bestimmen. In diesem Fall sind die Stirnradübersetzungen wie folgt definiert, i2 ist die 
Übersetzung der Einheit VE_1, i3 ist die Übersetzung der Einheit VE_1 und i6 ist die Übersetzung der 
Eingangsstirnradstufe des Variators. 
 
 
Abbildung 84: Konzept – LVG_EK 
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Abbildung 85: Übersicht über Drehrichtung der Drehmomente und Drehzahlen; LVG_EK [Seu17] 
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𝑛𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟 = 𝑛𝑀𝑜𝑡𝑜𝑟 ∗
𝑖2∗𝑖ℎ
𝑖3
−
1−𝑖0
𝑖6
𝑖0∗𝑖𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟
         [3.31] 
𝑖ℎ = (𝑖0 ∗ 𝑖𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟 ∗
𝑛𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟
𝑛𝑀𝑜𝑡𝑜𝑟
+
1−𝑖0
𝑖6
) ∗
𝑖3
𝑖2
=
𝑄𝑉𝐸_2
𝑄𝑉𝐸_1
      [3.32] 
𝑀𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟 = 𝑀𝑀𝑜𝑡𝑜𝑟 ∗ (1 − 𝑋𝑃𝑉𝐺) ∗
𝑖0∗𝑖𝑅𝑜𝑡𝑜𝑟
𝑖2∗𝑖ℎ
𝑖3
−
1−𝑖0
𝑖6
       [3.33] 
Wie auch bei den vorherigen Berechnungen sind alle ohne Berücksichtigung von Wirkungsgraden 
durchgeführt worden. Mit Hilfe dieser können die Simulationsmodelle im verlustfreien Zustand 
validiert werden. 
Abbildung 86 zeigt die berechneten Übersetzungsverhältnisse der Hydrostaten bei einer Motor-
drehzahl von 1900 min-1. Bei den weiteren Drehzahlen des Verbrennungsmotors muss die Übersetzung 
ih angepasst werden, um die gleichen Rotordrehzahlen darstellen zu können. Die schwarze Linie 
markiert den mechanischen Punkt, an dem die Leistung rein mechanisch übertragen wird. Die 
Drehzahlen 0 – 119 min-1 liegen im Bereich der negativen Blindleistung. Im Drehzahlbereich darüber 
befindet sich das Getriebe im leistungsverzweigten Zustand. 
 
Abbildung 86: Übersetzung der Hydrostaten bei n_Motor = 1900 min-1; LVG_EK [Seu17] 
Aus dem Übersetzungsverhältnis können direkt die Schluckvolumina der Hydrostaten berechnet 
werden. In Abbildung 87 sind diese für den Zustand n_Motor = 1900 min-1 eingetragen. Das erreichbare 
Rotormoment entspricht dem der anderen Konzepte entsprechend Abbildung 80. Einzig ist die 
Rotordrehzahl konzeptbedingt auf maximal 208 min-1 begrenzt. Darüber hinaus ist in Abbildung 88 kein 
Bereichswechsel dargestellt. 
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Abbildung 87: Schluckvolumen der Hydrostaten bei n_Motor = 1900 min-1; LVG_EK 
 
Abbildung 88: Maximal mögliches Drehmoment am Rotor; Vergleich LVG und Referenz [Seu17] 
3.4.10 Konzeptauswahl – Kaltfräse 
Die Auswahl zwischen den Konzepten erfolgt mit Hilfe des Bewertungsverfahrens Nutzwertanalyse 
(NWA) [Zan70]. Dieses unterstützt die Entscheidungsfindung bei mehreren potentiellen Varianten 
oder Lösungsmöglichkeiten. Die NWA basiert auf dem Verfahren der gewichteten Punktebewertung. 
Dabei liegt die Stärke dieser Methode in der verhältnismäßig sachlichen Bewertung der verschiedenen 
Lösungsalternativen auf Grundlage identischer Kriterien und Maßstäbe. Darüber hinaus hat der 
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Beurteiler die Möglichkeit, neben den quantitativen Kriterien auch eine qualitative Bewertung 
einzubeziehen. Ein Nachteil der NWA ist, dass sie auf subjektiver Gewichtung und Bewertung durch 
den Beurteilenden basiert und durch das Punktesystem eine Genauigkeit beschreibt, die jedoch nicht 
vorhanden ist. Eine Möglichkeit zur Erhöhung der Objektivität ist, diese Schritte der Bewertung von 
mehreren Personen unabhängig voneinander durchführen zu lassen. Hinsichtlich der detaillierten 
Verfahrensbeschreibung sei auf die Literatur verwiesen [Zan70]. 
Die Neuentwicklung des Antriebsstrangs unterliegt gewissen Zielvorstellungen wie der 
Wirtschaftlichkeit und Funktionserfüllung aus welchen sich Bewertungskriterien ableiten lassen. Diese 
gehen davon aus, dass die Grundbedürfnisse an solch ein Zielsystem gesamtumfänglich erfüllt werden. 
Somit beschreiben diese den Mehrwert und die Attraktivität des gefundenen Systems. Abbildung 89 
zeigt das erarbeitete Bewertungsschema zur Beurteilung der Antriebskonzepte. Aus den Teilzielen der 
niedrigsten Komplexität und somit höchsten Zielstufe, leiten sich die von 1 bis 9 nummerierten 
Bewertungskriterien ab. Bei der Auswahl der Bewertungskriterien ist es wichtig, diese dem aktuellen 
Projektstand entsprechend zu wählen. So können beispielsweise in der Konzeptphase noch keine 
endgültigen Informationen zu dem exakten Bauraumbedarf der Konzepte gemacht werden. Jedoch ist 
es beispielsweise möglich, in diesem Fall, den Bauraum über die Anzahl der Hauptkomponenten 
anzunähern.  
 
Abbildung 89: Zielsystem der Nutzwertanalyse 
Sind alle Bewertungskriterien definiert, müssen diese untereinander gewichtet werden, um deren 
Einfluss auf die Gesamtlösung einstufen zu können. Die Gewichtung erfolgt anhand einer stufenweisen 
Bestimmung der Gewichtungsfaktoren, die in Tabelle 11 dokumentiert sind. Die so bestimmten Werte 
der untersten Zielstufe entsprechen jeweils den Gewichtungsfaktoren der Bewertungskriterien. Da die 
Bestimmung der Gewichtungsfaktoren stark von der Subjektivität des Beurteilers abhängt, wurde 
deren Bestimmung, von einem diversen Personenkreis durchgeführt. Diese setzen sich aus Mitgliedern 
aller Bereiche zusammen, die im Projekt beteiligt sind. 
Nach der Definition der Gewichtungsfaktoren werden im folgenden Schritt den gefundenen 
Bewertungskriterien Eigenschaftsgrößen zugeordnet. Diese sollten nach Möglichkeit quantifizierbar 
sein. Die zu den Bewertungskriterien gefundenen Eigenschaftsgrößen sind in dem Urteilsschema in 
folgenden drei Tabellen 12 bis 14 dargestellt. 
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Tabelle 11: Gewichtungsfaktoren der Nutzwertanalyse 
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Der Wert einer Eigenschaftsgröße wird, entsprechend der Literatur, anhand einer Werteskala im 
Bereich von 0 bis 10 festgelegt [Zan70]. Dabei entspricht 0 einer extrem unbefriedigenden Lösung und 
10 dem absoluten Ideal. Im vorliegenden Fall wurde der Zusammenhang zwischen Eigenschaftsgröße 
und Werteskala aus Gründen der Komplexität linear angenommen. Die endgültige Zuordnung 
zwischen Werten der Werteskala zu den entsprechenden Eigenschaftsgrößen unterliegt in einem 
großen Maße den Wertevorstellungen des Beurteilers. Zur Reduzierung der Subjektivität wurde die 
Vergabe daher ebenfalls in Zusammenarbeit mit einem definierten Personenkreis durchgeführt 
[Zan70]. 
Der Zusammenhang zwischen Werteskala und den Eigenschaftsgrößen ergibt sich somit wie folgt. 
1. Wirkungsgrad: Der Wirkungsgrad definiert das Verhältnis von Getriebeeingangsleistung zu 
Rotorleistung, gemittelt über den für die Systeme definierten Arbeitszyklus. Es ist zu beachten, 
dass die 2-speed-Konzepte eine andere Motordrehzahlvorgabe realisieren können als das 
einfache LVG. Dabei ist die Getriebeeingangsleistung (Motorleistung) bei den Varianten 
identisch. 50 % Wirkungsgrad entspricht dem schlechtesten akzeptierbaren Fall und 100 % 
dem besten möglichen Fall. Der Wirkungsgrad wird zunächst analytisch bestimmt und 
anschließend mit Hilfe eines Simulationsmodells validiert. 
2. Verschleiß: Der Verschleiß, der an dem Fräsrotor angebrachten Rundschaftmeißel, wurde 
qualitativ in Zusammenarbeit mit Anwendungsexperten abgeschätzt. Die Eigenschaftsgröße 
erstreckt sich von einem extrem hohen bis zu einem extrem niedrigen Verschleiß. 
3. Bauteilanzahl: Zur Bestimmung der Bauteilanzahl werden die neu zu integrierenden 
Hauptkomponenten betrachtet. Dabei ist ein Konzept sehr gut, wenn es sehr wenige neue 
Bauteile zur Umsetzung benötigt. Des Weiteren fließen erste Abschätzungen der 
Realisierbarkeit mit ein. 
4. Anteil Standardbauteile: Der Anteil an Standardbauteilen entspricht dem Verhältnis der 
Standardbauteile zur gesamten aus Punkt 3 bekannten Bauteilanzahl. Als Standardbauteile 
werden hier solche bezeichnet, welche ohne Anpassung aus dem Herstellerkatalog 
übernommen werden können. Dazu zählen unter anderem die Hydrostaten. Je höher der 
Anteil oder die Anzahl an Standardkomponenten ist, desto besser ist ein Konzept. 
5. Einfachheit: Die Möglichkeit des langsamen Rotordrehens muss gegeben sein, um an dem 
Fräsrotor der Kaltfräse die Fräsmeißel per Hand wechseln zu können. Es wird qualitativ 
bewertet, wie einfach diese Anforderung mit vorliegenden Antriebskonzepten umgesetzt 
werden kann. 
6. Mechanischer Betrieb: Dieses Kriterium bewertet, ob und wie einfach ein zusätzlicher rein 
mechanischer Betrieb umgesetzt werden kann, sowie die Möglichkeit das Getriebe als LVG und 
als rein mechanisches Getriebe verwenden zu können. 
7. Lebensdauer: Aus den bisherigen Berechnungen wurden die Hydraulikmotoren und – pumpen 
des LVG aufgrund der Baugrößenminimierung der Einheiten, als kritisches Bauteil hinsichtlich 
der Lebensdauer definiert, die maßgeblich durch den Druck beeinflusst wird. Dieser entspricht 
dem über den Zyklus gemittelten Differenzdruck in dem hydrostatischen Leistungszweig des 
LVG. Gesondert zu beachten sind drucklose Betriebspunkte. 
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8. Stabilität: Beim Fahren der Kaltfräse ohne Rotorbetrieb oder bei Wartung der Maschine muss 
ein Rotorstillstand gewährleistet sein. Diese Eigenschaftsgröße beschreibt qualitativ die 
Stabilität, die von dem Antriebsstrang im aktiven Stillstand erbracht wird. 
9. Spreizung: Die Spreizung beschreibt die Fähigkeit des Getriebes hohe und niedrige Drehzahlen 
darstellen zu können. Die maximale und minimale Rotordrehzahl wurde über den 
Motordrehzahlbereich von 1200 min-1 bis 1900 min-1 ermittelt. Die Bestimmung der Größen 
erfolgte unter Berücksichtigung der Bauteilgrenzen sowie des minimal zulässigen 
Systemwirkungsgrades. 
 
 
Tabelle 12: Eigenschaften und Bewertung (I) 
 
Tabelle 13: Eigenschaften und Bewertung (II) 
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Tabelle 14: Eigenschaften und Bewertung (III) 
Im Folgenden wurden die Eigenschaftsgrößen der Konzepte ermittelt. Diese können dann mittels des 
Urteilsschemas den Werten der Werteskala zugeordnet werden. Zum Abschluss der Bewertung wird 
für jedes der Antriebskonzepte der gewichtete Wert eines jeden Bewertungskriteriums bestimmt. 
Dabei wird der Wert einer Eigenschaftsgröße mit dem entsprechenden Gewichtungsfaktor 
multipliziert. Die Summe aus den gewichteten Werten ergibt den jeweiligen Gesamtnutzwert und 
damit den Rang des Antriebskonzepts. Das Ergebnis ist in der folgenden Übersichtstabelle 15 
dokumentiert. 
Deutlich zu erkennen ist, dass die Konzepte hinsichtlich des Wirkungsgrades keine nennenswerten 
Unterschiede aufzeigen. Bedeutende Unterschiede sind jedoch bei den Bewertungskriterien 4, 5, 6 und 
8 zu verzeichnen. Zusammenfassend stellt sich die Rangfolge der Systeme wie folgt dar: 
1. LVG_EK  - mit einem Wert von 5,67. 
2. LVG_EK_2-speed - mit einem Wert von 5,62. 
3. LVG_AK_2-speed - mit einem Wert von 5,28. 
Aufgrund dieser Bewertung wird trotz der nur geringen Unterschiede der Fokus in der nachfolgenden 
Entwicklung und Simulation auf das Konzept LVG_EK gelegt. 
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Tabelle 15: Ergebnisse und Zusammenfassung der Nutzwertanalyse 
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3.5 Konzept – Straßenfertiger 
3.5.1 Referenzkonzept – Straßenfertiger 
Wie bereits eingangs erläutert, erfolgt der Asphalteinbau mittels Straßenfertiger idealerweise mit 
gleichbleibender Geschwindigkeit. Somit ist eine gleichbleibende und konstante Drehzahlversorgung 
aller Funktionen die Grundlage für eine optimale Prozessabwicklung. Heutige Fertiger zeichnen sich 
darüber hinaus durch überdimensionierte Hydraulikeinheiten aus, um auch bei reduzierten 
Verbrennungsmotordrehzahlen den notwendigen gleichbleibenden Volumenstrom bereitstellen zu 
können. Abbildung 90 zeigt ein aktuelles Antriebskonzept eines Straßenfertigers mit einer Vielzahl an 
hydraulischen Verstelleinheiten. Beginnend mit den Verbrennungsmotor, angebunden über ein 
sogenanntes Elastikelement an das PVG, welches die Leistung an die Hydraulikeinheiten für diverse 
Funktionalitäten sowie einen Generator für die Bohlenheizung aufteilt. 
 
Abbildung 90: Antriebssystem eines Fertigers [For16] 
3.5.2 Lastkollektiv – Straßenfertiger 
Zur Bewertung eines Konzeptes bedarf es eines einheitlichen Arbeitszyklus. Dieser wurde aus 
Messdaten vorhandener Maschinen der Klasse 600 t/h bis 900 t/h zusammengestellt. Das folgende 
Lastkollektiv gemäß Abbildung 91 zeigt die Zusammenfassung der ermittelten Felddaten. Aus den 
vorliegenden Kollektivdaten ergeben sich folgende Betriebspunkte gemäß Tabelle 16. 
Betriebszustand Zeitanteile [%] 
Leistungs-
anteile [%] 
nAbtrieb,min. 
[min-1] 
nAbtrieb,max. 
[min-1] 
NL 30 12,76 0 1100 
Heizen 30 37,67 1550 1550 
ECO 30 53,74 2000 2000 
MAX 9 62,51 2000 2000 
MAX_real 1 100,00 2000 2000 
Tabelle 16: Typisches Betriebskollektiv eines Fertigers 
Im Betriebspunkt „Niedriger Leerlauf“ (NL) befindet sich die Maschine in Ruhestellung und arbeitet 
nicht. Es müssen lediglich einige Grundfunktionen sichergestellt werden. Während des „Heizens“ 
werden die betroffenen Bauteile mit Hilfe eines Generators für den nachfolgenden Arbeitsprozess 
elektrisch aufgeheizt. Der Bereich „ECO“ stellt den ersten Arbeitspunkt dar. Der zweite ist mit „MAX“ 
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gekennzeichnet. Hierin ist die Leistungsanforderung der Maschine gesteigert. Um die Maximalleistung 
beurteilen zu können wird dieser Zustand zusätzlich in „MAX_real“ simuliert. 
 
Abbildung 91: Lastkollektiv Straßenfertiger 
Um die Hydraulikpumpen entsprechend ihrem optimalen Wirkungsgrad auswählen zu können, sind 
die durchschnittlichen Betriebsdrücke, als Indikator für die Auslastung, von großer Bedeutung. Die 
folgenden Hauptfunktionen der Geräte werden im Durchschnitt nur mit 40 % des maximal verfügbaren 
Drucks betrieben. 
 Fahrantrieb 
 Schneckenantrieb 
 Kratzband 
 Vibration 
 Stampfer 
Dies lässt den Schluss zu, dass diese meist bei ungeeigneten Drehzahlen betrieben werden. Durch eine 
Reduzierung der Drehzahlvarianz der hydrostatischen Funktionen besteht somit ein großes Potenzial 
zur Optimierung des Systems. 
3.5.3 Anwendungsspezifische Lasten – Straßenfertiger 
Nachfolgend werden die anwendungsspezifischen Sonderlasten des Straßenfertigers dargestellt. 
Aufgrund der bereits zuvor erläuterten Forderung eines möglichst gleichmäßigen und gleich-
bleibenden Anwendungsprozesses, stellen sich die Sonderlasten hier gänzlich differenziert zu jenen 
der Kaltfräsen dar. Die Startphase, im Besonderen bei niedrigen Umgebungstemperaturen, stellt im 
Falle der Straßenfertiger eine besondere Anforderung an das Gesamtsystem dar. Aufgrund des 
Aufbaus mit einer Vielzahl von Hydraulikkomponenten sowie eines Generators mit einem 
Leistungsbedarf von etwa 33 % der installierten Verbrennungsmotorleistung und einer sich daraus 
ergebenden sehr hohen Schlepplast, stellt dieser Vorgang des Maschinenstarts eine hohe Anforderung 
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an das Antriebssystem dar. Dies kann dazu führen, dass ein Startvorgang eines für den Betrieb 
leistungsoptimierten Systems unterhalb Umgebungstemperaturen von etwa 10 °C bereits äußerst 
problematisch ist. Neben dem Kaltstart stellt das sogenannte Aufheizen der Bohle zu Beginn der 
Arbeiten, einen weiteren Sonderfall des Betriebs dar. In dieser Phase des Aufheizens wird der 
Generator bei maximaler Leistung betrieben. Dies bedeutet, dass die primäre Energiequelle, in der 
Regel ein Dieselmotor, bis zu 33 % seiner maximalen Leistung abgeben muss. Ein optimaler Betrieb des 
Verbrennungsmotors wäre hier ein Drehzahlbereich von 1000 … 1200 min-1. Heutige Antriebssysteme 
sind auf eine Nenndrehzahl des Dieselmotors im Bereich von 1800 … 2500 min-1 ausgelegt. Dies 
entspricht einer Spreizung der Drehzahlen von bis zu 2,1 und mehr. Die maximale Spreizung zwischen 
optimalem Betrieb des Generators zur Maximaldrehzahl liegt jedoch deutlich unter dem Faktor 2. Das 
führt dazu, dass bei der Auslegung immer ein Kompromiss gefunden werden muss. 
3.5.4 Beschreibung des Sollkonzeptes – Straßenfertiger 
Bezüglich der geometrischen Randbedingungen wurde ein Bauraummodell für die Entwicklung des 
Getriebes mit den Hydraulikeinheiten ausgearbeitet, welches im Anhang A.2 zu finden ist. Hinsichtlich 
der für die Auslegung relevanten Lebensdauer von 10.000 Betriebsstunden wird auf die Kennlinie 
gemäß Abschnitt 3.4.4 verwiesen. Die heute geforderte Dieselmotorleistung von 115 kW bis 160 kW, 
wird ausblickend um den Leistungsbereich bis 180 kW erweitert. Demzufolge wurde das 
Kraftstoffverbrauchskennfeld eines Dieselmotors mit 180 kW bei 2000 min-1 für die folgende 
Untersuchung eingesetzt. Das dazugehörige Motorkennfeld ist im Anhang A.2 angegeben. Auch für 
diese Systementwicklung wird ein maximaler Zielwirkungsgrad des Getriebes von wenigstens 90 % bis 
zu 95 % angestrebt. Bezüglich eines Kaltstarts bei einer Umgebungstemperatur von 0 °C wird von einer 
zulässigen Startdauer von circa 4 Sekunden ausgegangen. Bei Temperaturen deutlich unterhalb der 
zuvor genannten, sind verlängerte Dauern zulässig, jedoch nicht oberhalb von 30 Sekunden. Unter 
Berücksichtigung dieser Anforderungen zeigt die Abbildung 92 einen Lösungsansatz zum Betrieb des 
Systems. 
 
Abbildung 92: Drehzahlverläufe im Planetengetriebe 
94 
 
Ein weiteres Ziel ist eine konstante und gleichmäßige Abtriebsdrehzahl bei minimaler Eingangs-
drehzahl. Dies bedeutet eine Minimierung der Schleppverluste und Optimierung des Betriebs der 
primären Antriebsquelle. Beginnend mit dem Motorstart, über den Hochlauf des PVGs zum Betrieb 
des Heizens und darauffolgenden Betriebsarten ECO sowie MAX. Ergänzend ist in der Abbildung zu 
jedem Verlaufspunkt die Drehzahl der relevanten Komponenten der Verstellung dargestellt. 
3.5.5 Konzeptentwicklung - Straßenfertiger 
Aufgrund der Erfahrungen bei der Entwicklung der Kaltfräsen, fiel die Entscheidung bei den 
Straßenfertigern ebenfalls zugunsten eines leistungsverzweigten Systems. Aus der Vielzahl an 
Konzepten wurden die folgenden beiden Varianten gemäß Abbildung 93 und Abbildung 94 
weiterverfolgt. Zum einen handelt es sich um ein ausgangsseitig gekoppeltes System mit dem 
Kraftfluss vom Steg zum Hohlrad und Verstellung an der Sonne. 
 
Abbildung 93: Konzept 1 - ausgangsseitige Kopplung [For16] 
 
Abbildung 94: Konzept 2 - eingangsseitige Kopplung [For16] 
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Als zweites Konzept wurde ein eingangsseitig gekoppeltes System mit Leistungsfluss von Hohlrad zum 
Steg und Verstellung an der Sonne verfolgt. 
3.5.6 Finale Konzeptausarbeitung – Straßenfertiger 
Betrachtet man im Weiteren die Hauptkriterien für diese Maschinenkategorie gemäß Tabelle 17, so 
bieten beide Konzepte im Vergleich zur Ausgangssituation deutliche Vorteile, wobei das System AK mit 
der ausgangsseitigen Kopplung mit nur einem Punkt Vorsprung den 1. Rang einnimmt. Jedoch im 
Vergleich zum Referenzkonzept schneiden beide Konzepte deutlich besser ab. 
  Konzept_1 Konzept_2 Referenzkonzept  Legende:  
LVG AK EK k.A.  Bewertung Punkte: 
Kaltstart ++ + --  -- 0 
Drehzahlreduktion + + 0  - 1 
Leistungspotenzial + + 0  0 2 
Leerlauf + + 0  + 3 
Heizen + + 0  ++ 4 
ECO 0 0 0    
MAX - - +    
Gesamt: 19 18 13    
Rangfolge: 1 2 3    
Tabelle 17: Bewertungsschema 
Entsprechend des vorherigen Entscheidungsvorschlages wird das Konzept_1, im Folgenden auch 
Konzept AK genannt, weiterverfolgt und ausgearbeitet. Weiterhin wurde das System auf Basis des 
verfügbaren Bauraums optimiert. In Abbildung 95 ist das Schema des endgültigen Konzepts aufgezeigt. 
 
Abbildung 95: Finales Antriebskonzept LVG_PVG [For16] 
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Um über einen weiten Drehzahlbereich des Dieselmotors die Leistung rein mechanisch übertragen zu 
können, wurde die anfängliche Forderung nach einer konstanten Ausgangsdrehzahl verworfen. Somit 
ist erst ab einer Eingangsdrehzahl von 1450 min-1 die Ausgangsdrehzahl konstant bei 2000 min-1. 
Darunter wird die Leistung ebenfalls rein mechanisch übertragen, jedoch ändert sich die 
Abtriebsdrehzahl mit der Drehzahl des Dieselmotors. Folgende Drehzahlwerte sind für die Berechnung 
vorgegeben. 
 Die Drehzahl des Hohlrades wird auf 2000 min-1 festgelegt, um die Verstelleinheit durch eine 
einfache Stirnradstufe ersetzen zu können. Somit kann in verschiedenen Ländern und 
Regionen die Verstelleinheit aus Kostengründen als Option angeboten werden. 
 Die Drehzahl der Stegwelle wird auf 1450 min-1 festgelegt, um nicht unterhalb der Drehzahl 
des maximalen Moments der zu installierenden Dieselmotoren zu gelangen. 
Nach Umstellung der Willis - Gleichung und Einsetzen der vorherigen Werte folgt hier die Standüber-
setzung: 
𝑖0 =
1
1−
𝑛2
𝑛S
=
1
1−
2000 𝑚𝑖𝑛−1
1450 𝑚𝑖𝑛−1
= −2,636        [3.34] 
Nun können die Drehzahlen und notwendigen Übersetzungen berechnet werden. Die folgende 
Darstellung in Abbildung 96 beschreibt sowohl die hydrostatische Übersetzung der Leistungs-
verzweigung sowie die Dieselmotordrehzahl als auch die Abtriebsdrehzahl. Die Darstellung der 
entsprechenden Drehzahlen der Verstellung ist im Anhang A.2 zu finden. 
 
Abbildung 96: Variatorübersetzung 
Die Ansteuerungen der Verstelleinheiten, die sich wiederum aus den maximal auftretenden 
Momenten sowie der zuvor erarbeiteten Standübersetzung wie auch den maximal zulässigen Drücken 
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des Hydrauliksystems ergeben, sind in der anschließenden Abbildung 97 aufgezeigt und ergänzend 
sind noch die Betriebsbereiche der Leistungsverzweigung gekennzeichnet. 
 
Abbildung 97: Ansteuerungen der Hydrostaten sowie Betriebsbereiche des Variators 
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4. Simulation 
Simulationstechniken sind heute bereits ein elementarer Bestandteil bei der Entwicklung im 
Maschinenbau. Das Ziel dieser Verfahren ist es, dass das System virtuell ein Modell abbildet, um so 
Ergebnisse und Erkenntnisse zu generieren, die auf die realen technischen Zusammenhänge 
übertragbar sind, also die Nutzung eines Simulationsmodells als Alternative zum realen Prototypen. 
Bereits in der frühen Phase des Entwicklungsprozesses sind dadurch Überprüfung oder Anpassungen 
möglich. Durch die immer weiter steigende Komplexität der Maschinen und die zunehmende Anzahl 
an Funktionen ist die Simulation ein notwendiges Hilfsmittel zur Bewältigung der Aufgaben [Reh14]. 
Die Systemsimulation stellt hier das Bindeglied zwischen der Konstruktion auf der einen Seite sowie 
Software und Elektronik auf der anderen Seite dar. Basierend auf einem physikalischen 
Simulationsmodell, dessen Elemente miteinander interagieren, erlaubt dieses das reale Verhalten 
unter Berücksichtigung der technischen Aspekte zu analysieren und realitätsnahe Ergebnisse zu 
erhalten [Sim18]. Somit ersetzt dieses Werkzeug in zunehmendem Maße die bisherigen 
Entwicklungsmethoden und zeigt schnell die Grenzen herkömmlicher Methoden auf. Das Ziel der 
Verwendung der Simulation ist, eine höhere Effizienz im gesamten Entwicklungsprozess zu erreichen. 
Dabei spielen vor allem die Faktoren Kosten und Zeit eine entscheidende Rolle. Im Falle der 
verwendeten Systemsimulationssoftware SimulationX ermöglicht diese eine objektorientierte, 
grafische Modellierung und bietet so die Möglichkeit, fachübergreifende Probleme unterschiedlichster 
physikalischer Domänen auf einer Plattform zu untersuchen. Besondere Stärken von SimulationX 
liegen dabei vor allem in der Simulation der Antriebstechnik, der Mechanik sowie der Hydraulik 
[Sim18]. 
4.1 Simulationsmodelle – Kaltfräse 
Im Folgenden werden die zuvor in Kapitel 3 erläuterten Konzepte sowie das Referenzkonzept mit Hilfe 
eines Simulationswerkzeugs untersucht. Zur Durchführung der Simulationsrechnungen wurden 
folgende Wirkungsgraddaten angenommen: 
 η_Stirnrad   = 99 % 
 η_0    = 98,5 % (Standwirkungsgrad eines einstufigen Umlaufgetriebes) 
 η_Hydraulikleitungen = 100 % 
 η_Ventile  = 100 % (keine Berücksichtigung von dynamischen Effekten) 
 η_Hydrostat  = Herstellerwirkungsgradkennfelder 
 η_Riementrieb  = 98 % 
 η_Kupplung  = 100 % 
 η_Dieselmotor  = siehe Referenzkonzept 
Die Annahmen und Angaben der Wirkungsgraddaten basieren zum Teil auf Daten von Lieferanten 
sowie sind Informationen der Entwicklungspartner. Im Falle der Hydraulikleitungen, Ventile und der 
Kupplung wurden jeweils 100 % Wirkungsgrad angenommen. Ursächlich für dieses Vorgehen war, dass 
bei den Leitungen einerseits Daten vorlagen, jedoch aufgrund der zum Zeitpunkt der Untersuchung 
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noch ungewissen Detailausführung diverse Angaben unbekannt waren. So waren Leitungslängen 
zwischen 0,5 m und 10 m für identische Funktionalität in Diskussion. Weiterhin waren im 
geschlossenen Kreislauf neben den Ventilfunktionen innerhalb der Axialkolbeneinheiten keine 
weiteren Ventile in der Verstellung vorgesehen. Die integrierten Funktionen wiederum sind bereits in 
den Kennfelddaten der Hydraulikeinheiten abgedeckt. An anderer Stelle werden die Ventile nur als 
Verbraucher eingesetzt und somit ist ausschließlich der Druckabfall bei einem definierten 
Volumenstrom relevant. Die Kupplung wurde als durchgehende Welle betrachtet und weist daher 
hinsichtlich der Leistungsübertragung keine Verluste auf. Aufgrund der beschriebenen Ungewissheit 
bei der Verschlauchungslänge und zur Vereinfachung des Modells wurden diese zuvor beschriebenen 
Annahmen getroffen. 
Die vorliegenden Wirkungsgrade der Hydrostaten für die Verstellung wurden für die Simulation in 
volumetrischen und mechanischen Wirkungsgrad aufgeteilt und entsprechend in das Modell 
eingebunden. Im Falle des Zustandes eines Leerlaufs einer hydrostatischen Einheit, wird die 
Schleppleistung der jeweiligen Einheiten berücksichtigt. Diese geht somit in die Gesamtbetrachtung 
des Systems ein. Bei dem Verbrennungsmotor ist die Einbindung in die Simulation mit Hilfe des 
vorliegenden Kraftstoffverbrauchskennfeldes erfolgt, dessen Kenngrößen durch Multiplikation mit 
dem aus der Literatur bekannten Brennwert für Dieselkraftstoff ins Verhältnis zur erbrachten Leistung, 
somit den Wirkungsgrad der Verbrennungskraftmaschine darstellt [DIN17]. Der Riementrieb wird wie 
die Verzahnungsgrößen mit einem konstanten Wirkungsgradwert angenommen. Stellvertretend für 
die durchgeführten Simulationsrechnungen, ist in folgender Abbildung 98 der Aufbau des 
Simulationsmodells LVG_EK dargestellt. Detaillierte Modelle sind im Anhang A.3 zu finden. Das Modell 
spiegelt den schematischen Aufbau aus Abschnitt 3.4.9 wider. 
 
Abbildung 98: Grundmodell des LVG_EK [Seu17] 
Es basiert auf den Grundelementen der Bibliothek der Softwareumgebung und wird um Elemente 
ergänzt, die zur Durchführung einer stabilen Berechnung notwendig sind sowie die notwendigen 
Stellgrößen darstellen. So ist das mechanische System mit Massenträgheiten, Verzahnungsdaten mit 
Wirkungsgraden sowie notwendigen Drehzahlvorgaben versehen. Das hydrostatische Subsystem 
zeichnet sich wiederum durch hinterlegte Kennfelddaten, notwendigen Kapazitäten sowie 
Ansteuerkennfelder aus. Zur Durchführung der notwendigen Variationen werden auf der Abtriebsseite 
ein definiertes Abtriebsmoment vorgegeben sowie eine Solldrehzahl definiert. Antriebsseitig erfolgt 
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eine stufenweise Variation durch Erhöhung der Drehzahl im Bereich von 1200 min-1 bis zur maximalen 
Drehzahl von 2200 min-1. Die Systemsimulation ermöglicht somit unter Berücksichtigung aller 
Wirkungsgradinformationen der Komponenten für die jeweiligen Konzepte und entsprechenden 
Betriebspunkte, die Darstellung der gesamten Energieflüsse. 
4.2 Betriebsstrategie- und Regelungskonzeptentwicklung – 
Kaltfräse 
Die Betriebsstrategie des LVG hängt im Wesentlichen von den Wirkungsgraden des Verbrennungs-
motors und der Hydrostaten ab. Hinzu kommen geringe Änderungen im Umlaufwirkungsgrad des 
Planetengetriebes, die ebenfalls zu berücksichtigen sind. Generell wird die Strategie verfolgt, die 
Hydrostaten mit möglichst hohen Schluckvolumina zu betreiben. Diese Erkenntnis geht aus 
Vorüberlegungen und dem Nachweis aus der Simulationsrechnung hervor [Hof16]. Hintergrund sind 
die sich ergebenden Drücke im hydraulischen System: 
𝑃 = 𝑝 ∗ 𝑄 ∗ 𝜂𝐻𝑦𝑑𝑟𝑜𝑠𝑡𝑎𝑡          [4.1] 
Hieraus lässt sich erkennen, dass der Druck bei gleicher Leistung, sowie gleicher Drehzahl und größeren 
Schluckvolumen abnimmt. Das hat in Bezug auf den volumentrischen Wirklungsgrad positive Folgen 
für die Hydrostaten, die bei geringerem Druckniveau geringere Leckageverluste aufweisen. Ein 
weiterer positiver Effekt ist eine höhere Lebensdauer der Hydrostaten. Mit dieser Grundstrategie 
sowie der grundsätzlichen Vermeidung von Teillastbetrieb wurden alle definierten Betriebspunkte des 
Fräszyklus aus 3.4.4 einzeln untersucht und auf den Gesamtwirkungsgrad, sowie den 
Kraftstoffverbrauch hin optimiert. Durch diese Festlegung werden die Optimierungsparameter nur 
noch durch die Dieselmotordrehzahl beeinflusst. Die Motordrehzahl wurde stufenweise in das Modell 
eingegeben, welche das Dieseldrehzahlband abfährt mit dem die Betriebsdaten erreicht werden 
können. Für jeden Betriebszustand wurden letztlich die Rotordrehmomente sowie die 
Abtriebsdrehzahl konstant vorgegeben und die Motordrehzahl variiert. In vorherigen analytischen 
Untersuchungen zu den Optimierungen ohne Berücksichtigung der Wirkungsgraddaten wurden 
bereits die minimalen und maximalen Drehzahlen eines jeden Betriebspunktes ermittelt. Die Grenzen 
für die Dieseldrehzahlen werden durch die maximale Leistungsfähigkeit des Verbrennungsmotors, 
durch die zu erreichende Rotordrehzahl und die sich ergebenden Drücke an den Hydrostaten gesetzt. 
Dadurch ergab sich vorab für jeden Betriebspunkt entsprechend Tabelle 18 ein spezifisches 
Drehzahlband. Grundsätzlich ist der Verbrennungsmotor während der Fräsprozesse nur im 
Drehzahlbereich zwischen 1200 min-1 und 2200 min-1 zu betreiben, da in diesem Bereich für alle 
Abtriebe eine ausreichend hohe Drehzahl erreicht werden kann. 
Betriebsmodus 
Md_Meißel 
[kNm] 
n_Rotor 
[min-1] 
n_Motor_UG 
[min-1] 
n_Motor_OG 
[min-1] 
Komplettausbau 46 75 1400 2100 
Fräsen Tragschicht 24,84 115 1400 2200 
Deckschichtfräsen 34,5 100 1400 2200 
Feinfräsen 12 200 1750 2200 
Tabelle 18: Übersicht der Variationsbereiche [Str17] 
Durch die Verstellung der Motordrehzahl müssen die Schluckvolumen der Hydrostaten ständig 
angepasst werden, um die vorgegebene Rotordrehzahl halten zu können. Da sich hier eine Vielzahl von 
Einstellwerten ergibt, kam für die Variation eine Regelung der Hydrostaten zum Einsatz. Das 
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Blockschaltbild zur Drehzahlregelung des Rotors ist im Anhang A.3 zu finden. In der Regelung werden 
die Motordrehzahl, sowie die Rotordrehzahl vorgegeben. Über den Block „n_Rotor_Ist“ greift das 
Modell die Abtriebsdrehzahl am Rotor ab. Aus diesen Daten werden die hydraulischen Soll- und Ist-
Übersetzungen zwischen den Hydrostaten berechnet. Anschließend werden die Differenz der beiden 
Übersetzungen und die Soll-Übersetzung addiert und einer PT1-Regelstrecke vorgegeben. Aus den 
Werten der Regelstrecke werden schließlich die Ansteuerungen der Hydrostaten berechnet und 
weitergegeben. In den folgenden Grafiken werden die Ergebnisse der Variation des Betriebszustandes 
Deckschichtfräsen dargestellt. In Abbildung 99 ist der Verlauf der Wirkungsgrade für diese Betriebsart 
mit maximaler Verbrennungsmotorleistung ersichtlich. Eingeblendet sind der Wirkungsgrad des LVG, 
der Wirkungsgrad des Dieselmotors und der sich daraus ergebende Gesamtwirkungsgrad. Der 
Gesamtwirkungsgrad η_ges stellt einen der beiden Optimierungsparameter dar. Der vorliegende 
Betriebspunkt liegt im Bereich des maximalen Wirkungsgrades der Systemkomponenten und weist 
daher maximale Werte auf. Auffällig ist insbesondere im Verlauf der Kurve des LVGs im Bereich des 
Maximalwertes eine Unstetigkeit und somit Sprünge im Kurvenverlauf. Dies ist darin begründet, dass 
die Kennfelddaten der Hydrostaten insbesondere im Bereich des minimalen Schluckvolumens von 
kleiner 10 % keine Informationen mehr aufweisen. Dies zwingt zur Extrapolation der Daten, was jedoch 
nur bis zu einem Wert von 5 % sinnvoll ist. Ab diesem Punkt bis hin zum Leerlauf wird auf die rein 
drehzahlabhängigen Schleppverlustdaten umgeschaltet. Eine detaillierte Darstellung und weitere 
Auswertungen der verschiedenen Betriebsarten Komplettausbau, Fräsen Tragschicht und Feinfräsen 
finden sich im Anhang A.3. 
 
Abbildung 99: Wirkungsgradergebnisse der Simulation Optimierung Deckschichtfräsen [Str17] 
Im Gegensatz zu den Teilwirkungsgraden, liegt der optimale Gesamtwirkungsgrad im mittleren Bereich 
des untersuchten Drehzahlbandes, im vorliegenden Betriebspunkt liegt dieser bei 1827 min-1. 
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Das zweite zu optimierende Kriterium ist in Abbildung 100 dargestellt. Hier zeigt sich, dass der 
Bestpunkt für den Kraftstoffverbrauch ebenfalls bei 1827 min-1 liegt. Im Vergleich zum Kraftstoff-
verbrauchskennfeld des Dieselmotors ist es auch das erwartete Ergebnis, da der spezifische 
Kraftstoffverbrauch in diesem Bereich für die benötigte Leistung im Bereich des Minimums liegt. Die 
Ergebnisse der weiteren Betriebsarten im Anhang A.3 weisen ein ähnliches Verhalten auf. Der beste 
Gesamtwirkungsgrad und der geringste Kraftstoffverbrauch befinden sich jeweils bei den gleichen 
Drehzahlen. Da das Konzept LVG_EK über eine Bremse im hydraulischen Leistungspfad verfügt, 
wurden die Betriebszustände jeweils auch mit geschlossener Bremse simuliert. Dabei zeigte sich, dass 
bei geschlossener Bremse nur die Zustände Deckschichtfräsen und Fräsen erreicht werden können. Für 
den Komplettausbau bei n_Rotor = 75 min-1 verfügt der Verbrennungsmotor im relevanten Drehzahl-
bereich über keine ausreichende Motorleistung. Weiterhin kann die Abtriebsdrehzahl für das 
Feinfräsen bei geschlossener Bremse nicht erreicht werden, da das Drehzahlband des Motors nicht 
ausreicht. 
Die Tabelle 19 zeigt die Ergebnisse der ersten Optimierungsarbeiten. Es stellt sich heraus, dass die 
Werte der ersten Vorgabe bereits recht gut gewählt waren. Nachfolgend ist das Gesamtergebnis für 
alle Betriebspunkte in Abbildung 101 dargestellt. 
 
Abbildung 100: Kraftstoffverbrauchsergebnisse der Simulation Optimierung Deckschichtfräsen 
[Str17] 
 
Tabelle 19: Ergebnisse Optimierung der Betriebszustände LVG_EK [Str17] 
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Zusammenfassend wurden durch die Optimierung sowohl der Gesamtwirkungsgrad, als auch der 
Kraftstoffverbrauch verbessert. Dabei zeigt sich, dass eine angepasste Betriebsstrategie ein wichtiges 
Mittel zur Wirkungsgradsteigerung ist. Der kumulierte Kraftstoffverbrauch beträgt 105,2 l/h über den 
zuvor definierten Fräszyklus, basierend auf den Simulationsergebnissen für das LVG_EK. Da dieser 
Fräszyklus jedoch mit dem heutigen System nicht darstellbar ist, ist dieses Ergebnis rein theoretischer 
Art und entzieht sich aktuell noch jeglicher Vergleichbarkeit. Aufgrund dessen bedarf es der späteren 
Validierung in der Maschine. Aus diesem Grund wird im folgenden Abschnitt ein modifizierter 
Referenzzyklus definiert. 
 
Abbildung 101: Ergebnis der Simulationsrechnungen 
4.3 Vergleich des Variogetriebes mit dem heutigen 
Referenzkonzept 
Erste Berechnungen, wie bereits zuvor beschrieben, die nur die Wirkungsgradkennfelder der 
Hydraulikeinheiten der Verstellung sowie das Kraftstoffverbrauchskennfeld des Dieselmotors 
berücksichtigten, zeigten ein deutliches Bild im Hinblick auf die zu erwartenden Verbesserungen in 
Höhe von bis zu 20 % und im Vergleichszyklus von wenigstens 5 % durch das neu entwickelte System 
[Hof16]. Im Folgenden wird das neue optimierte Antriebssystem LVG_EK mit dem aktuellen 
mechanischen Referenzkonzept verglichen. Gegenstand dieser Betrachtung sind wieder der 
Gesamtwirkungsgrad und der Kraftstoffverbrauch. Um das neue Antriebssystem mit dem aktuellen 
System vergleichen zu können, musste zunächst ein Referenzzyklus für die Simulation bestimmt 
werden, den beide Konzepte abfahren können. Dieser wurde bereits in Tabelle 7 beschrieben, für die 
folgenden Untersuchungen entsprechend Tabelle 20 um den Maximalwert des Referenzkonzeptes 
ergänzt. 
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Fräsarten: Zeitanteile [%] Md_Meißel [kNm] n_Rotor [min-1] 
Komplettausbau 15 37,2 100 
Fräsen Tragschicht 45 34,5 100 
Deckschichtfräsen 35 24,84 115 
Feinfräsen 5 12 130 
Tabelle 20: Vergleichszyklus 
So wurde auch das Referenzkonzept entsprechend Abbildung 132 im Anhang A.3 in der Simulation 
aufgebaut und die Betriebsarten, entsprechend dem definierten Zyklus, berechnet. Im Anschluss 
durchlief auch das LVG_EK diesen Vergleichsprozess. Abbildung 102 zeigt die ermittelten 
Gesamtwirkungsgrade aller Betriebspunkte der Simulationen. Die blauen Balken repräsentieren das 
Referenzsystem, die roten das LVG_EK. Die grünen Markierungen spiegeln die Zeitanteile wieder, 
welche in der Auswertung zwingend berücksichtigt werden müssen. Die Zeitanteile liegen 
entsprechend Tabelle 20 zwischen 5 % und 45 %.  
Eine ähnliche Darstellung ergibt sich mit dem Kraftstoffverbrauch in Abbildung 103. Die hier 
dargestellten Werte sind die optimalen Ergebnisse der Simulation für jeden Betriebszustand. Aus 
diesen Einzelwerten ergeben sich die nachfolgend in Abbildung 104 ersichtlichen kumulierten 
Gesamtwerte. Für diese wurden die Wirkungsgrade und Kraftstoffverbräuche jeweils auf die 
Zeitanteile bezogen und schließlich für den Gesamtzyklus berechnet. Damit ergibt sich eine 
Vergleichsbasis zur Beurteilung des neuen Antriebssystems. Darüber hinaus sind die Zahlenwerte in 
Tabelle 21 aufgelistet. Die Ergebnisse zeigen im herangezogenen Referenzzyklus entgegen der 
ursprünglichen Berechnungen keine Verbesserungen durch das LVG_EK. Der Gesamtwirkungsgrad 
reduziert sich im Vergleichsprozess um 0,5 %, während der Dieselverbrauch um 7,8 l/h zunimmt und 
damit im Vergleichszyklus schlechter abschneidet.  
 
Abbildung 102: Ergebnisse der Simulationen des Referenzzyklus - Gesamtwirkungsgrad 
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Abbildung 103: Ergebnisse der Simulationen des Referenzzyklus - Kraftstoffverbrauch 
 
Abbildung 104: Ergebnisse der Simulation – LVG_EK vs. Referenzkonzept 
Jedoch ist in der Betriebsart Feinfräsen erkennbar, dass das LVG_EK bei Betriebsarten mit hohen 
Drehzahlen im Wirkungsgrad vorteilhaft ist. Ein zu berücksichtigender Umstand bei diesem Vergleich 
ist, dass das LVG_EK in diesem Zyklus nicht in den Leistungsbereichen betrieben wird, auf die es 
ausgelegt wurde. 
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Tabelle 21: Gegenüberstellung der Ergebnisse - Kaltfräse 
Jüngste Simulationsrechnungen entsprechend Abbildung 105 und Abbildung 106 zeigen jedoch ein 
differentes Ergebnis [Del18]. Aufgrund von Optimierungen sowie zur Verfügung Stellung von 
erweiterten Komponentendaten durch den Entwicklungspartner sowie der dahingehend angepassten 
Betriebsstrategie, stellt sich das neu entwickelte System entgegen der vorherigen Berechnung besser 
als das Referenzkonzept im Vergleichszyklus dar. Die Optimierung zielt auf die Verbesserung der 
Hydraulikkomponenten und dem Kraftstoffverbrauchskennfeld des Dieselmotors sowie einer 
nochmaligen Überarbeitung der Betriebsparameter des LVG_EKs. Darüber hinaus wurde der 
hydraulische Leistungsbedarf nach erneuter Analyse der vorliegenden Kollektivdaten gegenüber der 
Definition eines konstanten Leistungsanteils, entsprechend Abschnitt 3.4.2, angepasst. Dies bedeutet, 
dass dieser sowohl durch eine Drehmoment-, wie auch eine Drehzahlabhängigkeit, entsprechend 
Abbildung 107 definiert ist und somit auch ein realitätsnahes Abbild der erfassten Messdaten aus dem 
Feld darstellt. 
Die gesamten Ergebnisse der Simulationen sind in Tabelle 22 aufgelistet [Del18]. Diese zeigen für das 
neue System LVG_EK im Gesamtkollektiv eine leichte Verbesserung des Kraftstoffverbrauchs von 0,8 
l/h bei einem Gesamtzykluskonsum von 114 l/h. 
Somit konnte die Verbesserung des Systems, wie zu Beginn erwartet, in der Simulation aufgezeigt 
werden. 
 
Abbildung 105: Simulationsergebnisse des Kollektivs - LVG_EK vs. Referenz [Del18] 
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Abbildung 106: Gesamtergebnis der optimierten Simulation [Del18] 
 
Abbildung 107: Angepasster hydraulischer Leistungsbedarf [Del18] 
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Tabelle 22: Jüngste Simulationsergebnisse - LVG_EK vs. Referenz 
Das neu entwickelte Antriebssystem bedarf jedoch der endgültigen Beurteilung im Anschluss an die 
Validierungstests. Diese sind ebenfalls zur Bestätigung der in 3.4.3 beschriebenen Erkenntnisse zur 
Fräsleistungserhöhung durch die Fräsprozessoptimierung aufgrund der Reduzierung und Erhöhung der 
Rotorgeschwindigkeit sowie gleichzeitiger Erhöhung der Vorschubgeschwindigkeit bei gleich-
bleibender Qualität des Arbeitsergebnisses, notwendig. Die weiteren Zielgrößen der Entwicklung 
hinsichtlich Lärmemission sowie zu erwartende Staubbelastung bedürfen ebenfalls eines Praxistests 
und können daher an dieser Stelle nicht validiert werden. 
Die Methode der Simulation hat klar aufgezeigt, dass es bereits in diesem Stadium der Entwicklung 
eine Prognose sowie eine Beurteilung hinsichtlich der Zielerreichung ermöglicht, ausgenommen 
einiger spezifischer anwendungsbezogener Themen. Weiterhin sind jedoch die definierten 
Rahmenbedingungen von hoher Relevanz hinsichtlich des Ergebnisses der Berechnungen, sodass hier 
eine sehr genaue Beschreibung notwendig ist, um die Realität darzustellen. Um jedoch eine 
abschließende Beurteilung vollziehen zu können, bedarf es, wie bereits zuvor beschrieben, einer 
Verifizierung der Arbeitsleistung der beiden Systeme. Somit sind die Annahmen zur Entwicklung des 
neuen Systems in einer finalen Untersuchung im Zuge der Prototypentestphase zu validieren. 
4.4 Simulationsmodelle – Straßenfertiger 
Die Erstellung des Simulationsmodells des Straßenfertigers erfolgt analog zu den vorherigen Modellen 
der Kaltfräsen. Abbildung 108 zeigt das Grundmodell des LVG_PVG. Wie bei den Fräsgetrieben, erfolgt 
die Vorgabe der Betriebspunkte in der ersten Variation über die Motordrehzahl, sowie über das 
Abtriebsmoment und die Verstellung der Hydrostaten. Diese Angaben werden in den entsprechenden 
Komponenten n_Motor, Abtrieb, VE_1 und VE_2 abgegriffen. Zur Komplexitätsreduzierung werden 
zunächst die abtriebsseitigen Pumpen zu einem Abtriebsmoment zusammengefasst. Das LVG_PVG 
besteht, wie bei den Fräsgetrieben auch, aus einer Planetenstufe und den Hydrostaten im 
geschlossenen Kreislauf. Hinzu kommt eine Stirnradstufe zur Anbindung der Verstelleinheit 2. 
Die ersten durchgeführten Simulationsberechnungen erfolgen für den gesamten Hochlauf des 
Dieselmotors bis zur maximalen Antriebsdrehzahl. Die Ergebnisse sind im folgenden Abschnitt 4.5 zu 
finden. Bezüglich der Wirkungsgrade und Annahmen, ist auf jene der Kaltfräsen in Abschnitt 4.1 zu 
verweisen. Die Wirkungsgrade der Hydrostaten sowie des Dieselmotors wurden entsprechend der 
Simulation des Fräsgetriebes eingebunden. Da der Abtrieb in der ersten Simulation nicht in die 
einzelnen Hydraulikpumpen aufgelöst wurde, sondern als zusammengefasstes Abtriebsmoment 
aufgebracht wurde, sind alle einzelnen Massenträgheiten auf eine Gesamtmassenträgheit reduziert 
worden. Die herangezogenen Betriebspunkte werden entsprechend Abschnitt 3.5.2 übernommen. 
Neben dem Grundmodell des LVG_PVG, wurde ebenfalls ein Referenzmodell der aktuellen 
Konfiguration erstellt, das im Anhang A.3 dargestellt ist. 
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Abbildung 108: Grundmodell LVG_PVG [Seu17] 
4.5 Betriebsstrategie- und Regelungskonzeptentwicklung – 
Straßenfertiger  
Wie bereits im vorherigen Abschnitt einführend erläutert, erfolgt die Optimierung des Konzeptes 
wiederum hinsichtlich Gesamtwirkungsgrad und Kraftstoffverbrauch. Nachfolgend sind die ersten 
Ergebnisse der Simulation in Tabelle 23 dargestellt. 
Die Betriebspunkte werden im nächsten Schritt hinsichtlich der optimalen Einstellungen untersucht. 
Hier stellt zunächst der mechanische Betrieb des Antriebssystems in der Regel den maximalen 
Wirkungsgrad des Gesamtsystems dar. Somit sind jegliche Variationen in der Leistungsverzweigung, 
ausgenommen der Betriebspunkte MAX und MAX_real, nicht zielführend. Daher beschränkt sich die 
Optimierung auf die benannten zwei Betriebspunkte. Das Resultat des Optimierungsprozesses ist in 
folgender Tabelle 24 dargestellt. 
Es ist erkennbar, dass die Optimierungen der zwei Betriebsarten deutliche Verbesserungen von 2,84 
l/h in der Betriebsart MAX sowie 0,87 l/h in der Betriebsart MAX_real aufzeigen, jedoch auf den 
Gesamtzyklus nur geringe Auswirkungen von 0,26 l/h darstellen. Aufgrund dessen wurde im nächsten 
Schritt die Optimierung auf das Gesamtsystem und somit die Vielzahl an Pumpen am Abtrieb 
ausgeweitet. Denn zur Darstellung der konstanten Prozessgeschwindigkeit eines Straßenfertigers ist 
nicht zwingend eine konstante Drehzahl, sondern im vorliegenden Falle eines hydrostatischen 
Antriebssystems, ein konstanter Volumenstrom notwendig. Dies wird bei aktuellen Maschinen sowie 
bei dem Referenzkonzept durch überdimensionierte Hydraulikeinheiten gewährleistet. Diese 
ermöglichen auch bei reduzierten Antriebsdrehzahlen eine ausreichende Versorgung der Verbraucher. 
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Betriebszustand Zeit [%] nDiesel [min-1] nAbtriebe [min-1] ηGes [%] Verbrauch [l/h] 
NL 30 800 800 37,77 6,36 
Heizen 30 1120 1545 41,27 17,12 
ECO 30 1450 2000 41,9 24,13 
MAX 9 2000 2000 38,21 30,74 
MAX_real 1 2000 2000 38,26 47,51 
Gesamtzyklus 100 - - 40,10 17,52 
Tabelle 23: Übersicht der Simulationsergebnisse der Betriebszustände des LVG_PVG 
Betriebszustand Zeit [%] nDiesel [min-1] nAbtriebe [min-1] ηGes [%] Verbrauch [l/h] 
NL 30 800 800 37,77 6,36 
Heizen 30 1120 1545 41,27 17,12 
ECO 30 1450 2000 41,91 24,13 
MAX 9 1450 2000 42,15 27,9 
MAX_real 1 2000 2000 38,44 46,64 
Gesamtzyklus 100 - - 40,46 17,26 
Tabelle 24: Simulationsergebnisse der optimierten Betriebsstrategie LVG_PVG 
4.6 Vergleich des LVG_PVG mit dem Referenzsystem 
Zunächst erfolgt der Vergleich des LVG_PVG mit dem heutigen Referenzkonzept. Hierzu werden als 
Vergleichsbasis wiederum der Gesamtwirkungsgrad sowie der Kraftstoffverbrauch herangezogen. Als 
Referenzbetriebspunkte werden zum Vergleich die folgenden Größen in Tabelle 25, die bereits 
qualitativ in Abschnitt 3.5.2 dargestellt wurden, betrachtet. Die Ergebnisse der Vergleichsrechnungen 
in Tabelle 26 zeigen nur geringe Verbesserungen im Gesamtzyklus in Höhe von 0,62 l/h. Dennoch ist 
die positive Tendenz erkennbar, dass in den Betriebspunkten Heizen, ECO und MAX Verbesserungen 
zu verzeichnen sind. 
Betriebszustand Zeit [%] Pab [kW] nAbtrieb [min-1] 
NL 30 22,97 800 
Heizen 30 67,81 1550 
ECO 30 96,72 2000 
MAX 9 112,53 2000 
MAX_real 1 171,53 2000 
Tabelle 25: Betriebszustände für die Vergleichsrechnung 
 
Tabelle 26: Gegenüberstellung der Ergebnisse – LVG_PVG und Referenzkonzept 
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Abbildung 109 zeigt ergänzend noch die Gesamtergebnisse für den Gesamtwirkungsgrad sowie den 
Kraftstoffverbrauch in grafischer Form. 
 
Abbildung 109: Gegenüberstellung von Wirkungsgrad und Kraftstoffverbrauch – LVG_PVG vs. 
Referenzkonzept 
Neben den ersten positiven Ergebnissen lässt die Ausweitung des Simulationsmodells um den 
gesamten Pumpenabtriebsstrang eine weitere Verbesserung zugunsten des LVG_PVG erwarten. 
4.7 Erweiterung und Optimierung der Systembetrachtung – 
Straßenfertiger 
Nach den ersten Simulationsrechnungen mit vereinfachter Abtriebsbeschreibung, wurde das Modell 
nun um die einzelnen Abtriebspumpen aus der Konzept- und Referenzbeschreibung ergänzt. Dadurch 
ist auch eine Erweiterung der Betriebspunkte um die Betriebsart Fahren möglich. Dadurch ist jedoch 
eine Anpassung der zeitlichen Anteile des Gesamtzyklus notwendig. Das Modell wurde hinsichtlich der 
Abtriebsparameter auf die jeweils notwendigen Volumenströme und sich einstellenden Drücke 
angepasst. Die jeweiligen Pumpen wurden im offenen Kreislauf mit verstellbarem DBV beschrieben 
und mit den zuvor genannten Parametern beaufschlagt. Bezüglich der Wirkungsgradbetrachtung 
wurden in diesen hydrostatischen Kreisläufen nur die Wirkungsgradkennfelder der Pumpen betrachtet 
und somit wurden die Komponenten des offenen Kreislaufs (Verschlauchung und DBV) mit 
Wirkungsgrad 100 % angenommen. Ein beispielhafter Aufbau eines Kreislaufs ist im Anhang A.3 
dargestellt. Somit wurden alle verstellbaren Hydraulikeinheiten mit aufgelösten Wirkungsgraden 
dargestellt sowie die Zahnradeinheiten mit einem konstanten Wirkungsgrad abgebildet. Die 
erweiterten Betriebspunkte stellen sich nun wie folgt in Tabelle 27 dar. 
Betriebszustand Zeit [%] 
NL 26,9 
Heizen 28,0 
ECO 30,0 
MAX 10,0 
MAX_real 0,1 
Fahren 5,0 
Tabelle 27: Angepasste Betriebsarten inkl. Zeitanteile 
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Wie zuvor beschrieben, ist der Betriebsmodus Fahren hinzugekommen und dadurch haben sich die 
Zeitanteile verschoben. Basierend auf diesen angepassten Rahmenbedingungen wurden die 
Simulationsrechnungen erneut für das leistungsverzweigte System sowie das Referenzsystem 
durchgeführt. Die Ergebnisse der Betriebspunkte hinsichtlich Wirkungsgrad und Kraftstoffverbrauch 
sind in folgender Tabelle 28 ersichtlich. 
Betriebszustand Zeit [%] 
nDiesel, Referenz 
[min-1] 
nDiesel, LVG 
[min-1] 
ηGes, Referenz 
[%] 
ηGes, LVG 
[%] 
VerbrauchReferenz 
[l/h] 
VerbrauchLVG 
[l/h] 
NL 26,9 800 800 21,97 24,02 2,12 2,45 
Heizen 28 1120 1120 36,19 38,43 12,52 11,79 
ECO 30 1450 1450 33,77 34,32 31,02 30,93 
MAX 10 2000 1450 32,09 33,95 36,89 34,87 
MAX_real 0,1 2000 2000 30,96 29,64 44,93 46,86 
Fahren 5 2000 1450 35,89 37,93 30,76 29,10 
Gesamtzyklus 100 - - 31,21 32,84 18,65 18,23 
Tabelle 28: Ergebnisse Wirkungsgrad und Kraftstoffverbrauch mit angepassten Zeitanteilen 
Die kumulierten Ergebnisse des Gesamtzyklus bezüglich der Bewertungskriterien Wirkungsgrad und 
Kraftstoffverbrauch zeigt nachfolgende Abbildung 110. 
Zusammenfassend sind nach der Erweiterung der Simulation und der Anpassung der Betriebspunkte 
eine Verbesserung im absoluten Gesamtwirkungsgrad von 1,6 % und eine Reduzierung im Kraftstoff-
verbrauch von ebenfalls 2,3 % sowie absolut 0,39 l/h im Zyklus für das neue Antriebskonzept 
gegenüber dem Referenzkonzept herausgearbeitet worden. Somit lässt sich eine Verbesserung von 
Wirkungsgrad und Kraftstoffverbrauch gegenüber dem Referenzkonzept darstellen. Diese Maschine 
gilt aktuell im Markt als Benchmark hinsichtlich dieser Zielgrößen. Daher war nur eine geringe 
Verbesserung zu erwarten. 
Weiterhin wäre durch die Einführung eines Start-Stopp-Systems die Betriebsart NL zu vermeiden oder 
zumindest auf ein Minimum von unter 5 % Zeitanteil zu reduzieren. Dadurch wäre eine Verbesserung 
von bis zu 3 % darstellbar. 
 
Abbildung 110: Ergebnisse der detaillierten Simulationsrechnungen 
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Auch in dieser Betrachtung konnte mit Hilfe der Simulation die Effizienzsteigerung sowie die 
Ressourcenschonung bereits im Vorfeld der Hardwareerstellung aufgezeigt werden. Die Zielgrößen der 
Verbesserung des Startvorgangs sowie der Lärmreduzierung bedürfen an dieser Stelle ergänzender 
Prototypentests. 
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5. Realisation und Prototyp 
Ausgehend von den umfangreichen theoretischen Betrachtungen erfolgt abschließend die Realisation 
gemeinsam mit Entwicklungspartnern, worauf im Folgenden näher eingegangen werden soll. 
5.1 Geometrische Integration - Kaltfräse 
Wie zuvor beschrieben, entspricht das Konzept LVG_EK zu großen Teilen hinsichtlich der Geometrie 
dem Referenzkonzept. Dies bedeutet, dass dieses einzig durch den Einsatz des Fräsgetriebes sowie 
dem Ergänzen zweier Hydraulikeinheiten und einer Bremse umgesetzt wird. Nachfolgende Abbildung 
111 zeigt einen 3D-Entwurf des neuen Fräsgetriebes mit angebauten oder integrierten Komponenten. 
 
Abbildung 111: 3D Modell des LVG_EK [Lie18] 
Im Folgenden sind verschiedene Ansichten der Installation des Konzeptes LVG_EK im Referenzgerät in 
Abbildung 112 dargestellt. Links ist das System mit dem Seitenschild in dunkelgrau, Schwingblechen in 
gelb und grün sowie der Riemenschutz in mattgrün erkennbar. Im rechten Bereich ist das Getriebe mit 
dem Hydrostaten und der Riemenscheibe inklusive Riemen gezeigt. 
 
Abbildung 112: Darstellungen zum schematischen Einbau des LVG_EK in das Gerät 
115 
 
Erkennbar sind die tiefgreifendsten Änderungen nicht an den direkt dem neuartigen Antriebskonzept 
zugehörigen Komponenten und Schnittstellen, sondern an den am Arbeitsprozess direkt beteiligten 
Bauteilen. Hier ist beispielhaft das Seitenschild in Arbeitsrichtung links zu erwähnen, welches in 
folgender Abbildung 113 rechts mit Anbauteilen und links mit dem LVG_EK dargestellt ist. 
 
Abbildung 113: Seitenschild inkl. Anbauteile für LVG_EK 
So erfolgen hieran die umfangreichsten Anpassungen, aufgrund des durch den zusätzlichen 
Hydrostaten sowie der zusätzlichen Bremse erforderlichen erweiterten Bauraumbedarfs. Zur 
Sicherstellung der weiteren Funktionsfähigkeit und Vermeidung der Einflussnahme auf den 
Arbeitsprozess, wurde das modifizierte Seitenschild mit zwei Schwingblechen entwickelt [Del17]. 
Abbildung 114 zeigt einen Vergleich des bisherigen zum neuen Seitenschild. Im oberen Bereich ist das 
heutige Referenzkonzepte aufgezeigt, welches nur einen geringen Ausschnitt zeigt, im unteren Bereich 
ist jenes angepasste Seitenschild für das neue Antriebskonzept einschließlich eines Versteifungsbogens 
dargestellt. Der Nachweis der endgültigen Funktionsfähigkeit des neu entwickelten Seitenschildes 
bedarf eines ausgiebigen Tests in der Prototypmaschine. 
 
Abbildung 114: Gegenüberstellung der Anpassungen am Seitenschild der Referenzmaschine 
Weiterhin ergeben sich signifikante Anpassungen am sogenannten Riemenschutz, der zukünftig neben 
dem Riementrieb, auch den Hydrostaten sowie die gesamte Verschlauchung beinhaltet. Als 
Schutzvorrichtung wurde ein Trennblech zwischen Riementrieb und Hydrostat mit den angebundenen 
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Hydraulikleitungen vorgesehen. Dieses dient einzig der Vermeidung möglicher Beeinträchtigung der 
Seite der hydrostatischen Komponenten im Falle eines Ausfalls des Riemens. Zur Vervollständigung 
des leistungsverzweigten Antriebssystems des LVG_EK bedarf es noch der Anbindung der 
eingangsseitig gekoppelten Hydraulikeinheit. Dies bedeutet im vorliegenden Konzept, dass diese 
Einheit am bestehenden Pumpenverteilergetriebe installiert wird. Jedoch weist der Aufbau des 
Referenzkonzeptes keine direkte Möglichkeit der Anbindung auf. Nachfolgende Abbildung 115 zeigt 
den ursprünglichen Referenzzustand auf beiden Seiten des PVGs. 
 
Abbildung 115: Bauraumsituation – Referenzmaschine 
Es ist deutlich zu erkennen, dass der Aufbau einer Anpassung bedarf. So ist es notwendig, eine Vielzahl 
an Hydraulikeinheiten neu zu positionieren. Dies bedeutet jedoch in jedem Einzelfall auch eine 
Anpassung der Peripherie, insbesondere der Verschlauchung. In der folgenden Abbildung 116 ist das 
favorisierte Installationskonzept der Hydrostaten an beiden Seiten des PVGs sowie der Verwendung 
der verbrennungsmotorseitigen Nebenabtriebe, kurz PTO genannt, dargestellt. 
 
Abbildung 116: Installationskonzept des PVGs mit ergänzenden Komponenten des LVG_EK 
Dieses Installationskonzept bedarf noch der finalen Detaillierung und des anschließenden Aufbaus in 
der Maschine, ist jedoch unter Beibehaltung aller Funktionen sowie des verfügbaren Bauraums in der 
Referenzmaschine darstellbar. 
5.2 Geometrische Integration – Straßenfertiger 
Basierend auf dem verfügbaren Bauraum aus Abbildung 128 in Anhang A.2, wurde das nachfolgend 
beschriebene System entwickelt. Das Getriebe ersetzt das aktuell verbaute PVG und wurde 
entsprechend geometrisch angepasst. Nach einer ersten virtuellen Einbauuntersuchung erfolgten 
diverse Anpassungen des Getriebes. Diese sind vorwiegend im Bereich des Gehäuse-Gussmodells 
notwendig, hier insbesondere im Getriebesumpf wie auch in der Detaillierung des Schmieröl-
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konzeptes. Aufgrund der geforderten Schräglagenfähigkeit von wenigstens 15° Neigungswinkel 
allseitig und dazugehöriger Be- und Entlüftung waren diese Anpassungen von Nöten. Im Folgenden ist 
in Abbildung 117 das Layout des endgültigen Getriebes als 3D Modell dargestellt. 
  
Abbildung 117: 3D Modell des LVG_PVG [Rög18] 
Für den Nachweis der im vorliegenden LVG_PVG, primären Zielgröße der Verbesserung des 
Startvermögens, wurde ein spezifischer Prüfstand einschließlich des gesamten Antriebssystems aus 
der Referenzmaschine aufgebaut. Mit Hilfe dessen erfolgt der Nachweis der Kaltstartfähigkeit des 
neuartigen Systems in einer Kältekammer. In folgender Abbildung 118 ist der Aufbau des Prüfstandes 
als 3D Modell ohne Verschlauchung und Verkabelung aufgezeigt. Der Prüfstand wird derart aufgebaut, 
dass er alle Komponenten für ein funktionsfähiges System beinhaltet und somit die Realität der 
Maschine abbildet. 
 
Abbildung 118: Prüfstandsaufbau als 3D Modell 
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Der Prototyp war zum Zeitpunkt der Erstellung der Arbeit bereits zur Funktionsuntersuchung 
vorhanden und am Funktionsprüfstand aufgebaut. Der erste Prüflauf des LVG_PVG ist bei dem 
Entwicklungspartner erfolgt. Dort konnte zunächst die prinzipielle Funktionsfähigkeit bestätigt 
werden. Abbildung 119 zeigt den dortigen Testaufbau mit der Anbindung von zwei Elektromaschinen 
zum lastfreien Betrieb des Systems. 
 
Abbildung 119: Erster Prüfstandslauf des LVG_PVG [Rög18] 
Nachfolgende Abbildung 120 zeigt den Aufbau des Prüfstandes mit dem gesamten LVG_PVG System 
in Vorbereitung für die Kaltstarttests. 
 
Abbildung 120: Kaltstarttest – Prüfstand LVG_PVG im Aufbau 
Die ersten Kaltstartuntersuchungen haben bereits ein gutes Startvermögen des neuen Systems 
aufgezeigt und somit die grundlegende Zielverfolgung bestätigt. So war ein Motorstart, mit 
identischem Verbrennungsmotor, bei -20 °C durchführbar, der in der bisherigen Applikation bereits 
bei 10 °C kein zufriedenstellendes Verhalten aufzeigt. Abbildung 121 zeigt den endgültigen Prüfstand 
einschließlich Steuerung und sonstiger Versorgungsinfrastruktur. 
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Abbildung 121: Kompletter Prüfstandsaufbau 
Folgend sind die ersten Ergebnisse der Messungen des Prüfstandes dargestellt. So zeigt Abbildung 122 
die Messungen des Kaltstarts bei -16 °C. Der Startvorgang erfolgt innerhalb von circa 25 Sekunden und 
somit ohne jegliche Anpassungen oder Optimierungen im vorgegebenen Zielfenster. 
 
Abbildung 122: Kaltstartmessung LVG_PVG 
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Darüber hinaus sind erste Messungen zur Variation der Drehzahlen an Verbrennungsmotor, 
Verstellung und Abtrieb in Abbildung 123 aufgezeigt. Die Funktionalität konnte somit dargestellt, 
aufgezeichnet und nachgewiesen werden. So ist erkennbar, dass bei Stillstand der Verstellung, bis 
Sekunde 130, der Abtrieb mit fester Übersetzung der Motordrehzahl folgt. Im Anschluss daran ist im 
Bereich von 135 bis 140 s ersichtlich, dass der Abtrieb auf nahezu Stillstand bei erhöhter 
Leerlaufdrehzahl des Dieselmotors einstellbar ist. Gleichzeitig dreht der Hydrostat bei recht hoher 
Drehzahl von etwa 3500 min-1. 
 
Abbildung 123: Messung LVG_PVG 
Im Anschluss an die detaillierten Kaltstartuntersuchungen wird ein erster Maschinenprototyp für die 
weiteren Feldtestaktivitäten aufgebaut. Darüber hinaus bedarf es der Entwicklung einer optimierten 
Betriebsstrategie des LVG_PVG zur Minimierung des Ressourcenbedarfs des Systems, insbesondere 
auch hinsichtlich des Betriebs bei Betriebsartenwechsel sowie Lastsprüngen. 
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6. Zusammenfassung und Ausblick 
Baumaschinen im Allgemeinen und mit ihnen die Untergruppe der Straßenbaumaschinen, stehen 
aufgrund der Klimaerwärmung weltweit zunehmend unter dem gesellschaftlichen Druck der 
Ressourcenschonung. Diesem Umstand wird durch eine kontinuierliche Effizienzsteigerung mit Fokus 
auf die Antriebssysteme begegnet. Weiterhin haben neue prozesstechnische Erkenntnisse bei 
Kaltfräsen aufgezeigt, dass eine Reduzierung der Werkzeuggeschwindigkeit eine signifikante Erhöhung 
der Prozessleistung zur Folge hat. Heutige konventionelle Antriebssysteme sind jedoch im Hinblick auf 
die Weiterentwicklung am Ende ihrer Leistungsfähigkeit angekommen. Daher bedarf es einer 
grundlegenden Änderung des Antriebes, um diesem Anspruch gerecht zu werden. Anhand der zwei 
Straßenbaumaschinenapplikationen Kaltfräsen und Straßenfertiger werden die Untersuchungen und 
die Entwicklungen durchgeführt. Diese wurden unter anderem aufgrund der spezifischen Anwendung 
als kontinuierliche Arbeitsmaschinen unter stoßartiger Belastung herangezogen. 
Einer der grundlegenden Ansätze zur Realisierung der Anforderungen ist die systematische Trennung 
der Komponenten des Antriebssystems. Im Besonderen die Unabhängigkeit vom Dieselmotor, der 
primären Energiequelle, und der zu bedienenden Arbeitsfunktion. Hier hat sich in der Analyse die 
Technologie der stufenlosen Antriebe als zu bevorzugender Lösungsweg aufgetan. Aus der Breite der 
Varianz der Lösungen hat sich wiederum das System der Leistungsverzweigung in Kombination mit 
einer hydrostatischen Verstellung auch im Hinblick auf den Wirkungsgrad sowie der Minimierung der 
Komplexität und der Handhabung im Service als der zu favorisierende Antrieb dargestellt. Weitere 
Analysen der bereits am Markt vorhandenen und in der Entwicklung befindlichen Systeme, auch im 
Bereich der mobilen Arbeitsmaschinen, haben schließlich gezeigt, dass es kein geeignetes oder 
adaptives System für diese spezifischen Anwendungen gibt. Aus diesem Grund war eine 
Neuentwicklung notwendig. 
Die Entwicklung eines neuen Antriebssystems, unter den vorherigen Rahmenbedingungen, stellt eine 
Herausforderung dar, welche die Verwendung neuer Entwicklungswerkzeuge notwendig macht. Diese 
hielten in allen Phasen der Untersuchungen Einzug, von der Konzeptphase über die Simulation bis hin 
zum Prototyp und der Realisierung inklusive erster Validierung der Berechnungen. Eines der auch im 
Rahmen der vorliegenden Arbeit intensiv genutzten Entwicklungswerkzeuge ist jenes der 
Systemsimulation. Mit Hilfe dessen konnten bereits in einem frühen Stadium der Konzeptionierung 
detaillierte Analysen zur Funktionalität sowie der Leistungsfähigkeit und dem Wirkungsgrad 
durchgeführt werden. Dadurch war es möglich, in kurzer Zeit eine Vielzahl von Konzepten zu erarbeiten 
und im direkten Anschluss zu beurteilen. Entsprechend große Entwicklungsschritte konnten somit 
realisiert werden. Auch war es möglich einzelne Funktionseinheiten detailliert zu analysieren, wie 
beispielsweise die Untersuchung von Alternativen zum Riementrieb und dessen anschließende 
Optimierung. Nach einer Vorauswahl der Konzepte für Kaltfräsen wurden aufgrund neuer Erkenntnisse 
aus parallelen Felduntersuchungen die zuvor definierten Anforderungen und Zielgrößen überarbeitet. 
Daher wurden die favorisierten Systeme nochmals eingehend geprüft und in dieser zweiten 
Entwicklungsschleife ist eine weitere Variante entstanden. Das Werkzeug der Nutzwertanalyse 
unterstützt schließlich bei der Entscheidungsfindung, um das geeignetste Konzept zu definieren. Im 
Fall der Kaltfräsen ist die Auswahl, trotz der geringen zu erwartenden Effizienzvorteile gegenüber dem 
heutigen System, getroffen und dieses weiterverfolgt worden. Hinsichtlich der Bedienerbelastungen 
sind jedoch signifikante Verbesserungen aufgrund der Reduzierung der Dieselmotordrehzahl zu 
erwarten. Weiterhin sind die prognostizierten Prozessverbesserungen, aufgrund der Erkenntnisse aus 
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den Grundsatzuntersuchungen zu Beginn der Entwicklung und damit verbundenen Arbeits-
prozesssteigerungen im zweistelligen Prozentbereich, erst im Feldtest darstellbar. 
Der entwickelte virtuelle Prototyp wurde im Anschluss in die spätere Applikation eingebaut und es 
wurden die notwendigen Anpassungsmaßnahmen für eine Optimierung des Arbeitsprozesses 
vorgenommen. Entsprechend dieser Änderungen sind alle Komponenten in die Beauftragung sowie 
Beschaffung gegangen. Im September 2018 wurde der erste Prototyp des Variogetriebes aufgebaut. 
Dieses wurde im Anschluss einem tiefgreifenden Funktionstest zur ersten Validierung der 
Rahmenparameter unterzogen. Nachfolgende Abbildung 124 zeigt das Getriebe am Prüfstand mit 
angebundenen Elektromaschinen für die ersten Untersuchungen. 
 
Abbildung 124: Aufbau des Prototypgetriebes am Prüfstand 
Nach Fertigung und Beschaffung der für die Integration benötigten Komponenten, konnte der Beginn 
des Prototypenaufbaus des neuartigen Antriebssystems erfolgen. Abbildung 125 zeigt den Aufbau des 
Antriebssystems in einer Maschine sowie die Anbindung des Systems für eine anschließende 
Durchführung von Leistungstests. 
 
Abbildung 125 Aufbau des Prototypsystems in einer Maschine 
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Abbildung 126 zeigt den Aufbau zum Zeitpunkt der Inbetriebnahme des Systems. 
 
Abbildung 126 Maschine während der Inbetriebnahme des LVG 
Erste Testergebnisse des neuartigen Antriebssystems sind in den folgenden Abbildungen 127 und 128 
zu sehen. Diese beschreiben eine Drehzahlvariation des Dieselmotors sowie eine entsprechende 
Variation der Drehzahl des Fräsrotors durch Verstellung des hydrostatischen Kreislaufs. 
Diese bestätigen die Funktionsweise des leistungsverzweigten Antriebssystems durch Entkopplung der 
Drehzahlen des Dieselmotors zur Drehzahl des Fräswerkzeugs. Auch sind die Bereiche der Verstellung 
innerhalb der Leistungsverzweigung zu erkennen. Die ausstehenden Feldtests zur Validierung sind im 
Folgenden geplant. 
 
Abbildung 127 Erste Ergebnisse der Drehzahlvariation des LVG 
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Abbildung 128 Druckmessung zur durchgeführten Drehzahlvariation des LVG 
Die Entwicklung des Antriebssystems für Straßenfertiger stellt sich vergleichbar jener der Kaltfräsen 
dar, jedoch wurde hier auf den Erkenntnissen aus der Konzeptentwicklung und damit verbundenen 
Optimierung der Komponenten der zuvor beschriebenen Maschinenkategorie aufgebaut. Somit 
konnte die Entwicklung bereits früh zielgerichtet erfolgen und die Anzahl der Varianten auf ein 
Minimum reduziert werden. Auch hier wurden die Analyse und die Bewertung der Konzepte sowie die 
anschließende Auswahl dieser mit Hilfe der beschriebenen Werkzeuge durchgeführt. Das neue 
Antriebskonzept zeigt auch bei dieser Maschinengattung Vorteile hinsichtlich der Effizienz gegenüber 
dem heutigen System. Die Zunahme liegt jedoch nur im einstelligen Prozentbereich. Dennoch zeigt 
sich eine deutliche Steigerung der Gesamtperformance und Reduzierung der zu erwartenden 
Dieselmotordrehzahlen, womit eine Senkung der Bedienerbelastung verbunden ist. Somit wurde der 
virtuelle Prototyp in die Applikation sowie den geplanten Prüfstandsaufbau zum Nachweis der 
Kaltstartfähigkeit integriert. Im Anschluss wurden die notwendigen Komponenten beschafft und es 
erfolgte der Systemaufbau inklusive der gesamten Infrastruktur. Erste Testergebnisse mit dem 
Prüfaufbau haben die getroffenen Annahmen hinsichtlich Verbesserung des Startverhaltens sowie die 
Variation der Drehzahlen bestätigt. Im Weiteren wird das System in die Maschine integriert und 
anschließend werden Feldtests durchgeführt. 
Somit konnte in beiden Applikationen mit dieser Arbeit die Erfüllung der definierten Anforderungen 
bezüglich Ressourcenschonung zumindest grundlegend und hinsichtlich der Performance sowie 
Bedienerbelastung vollumfänglich bestätigt werden, wobei noch ausstehende Feldtests diese 
endgültig untermauern werden. Ausstehend ist jedoch noch die Definition der Betriebsparameter zum 
Wechsel der unterschiedlichen Betriebsarten. In diesem Zusammenhang ist im Besonderen eine 
Optimierung der Lastsprünge durchzuführen. 
Abschließend sind solche leistungsverzweigten Antriebssysteme für zukünftige Entwicklungen im 
Bereich Straßenbaumaschinen eine zu bevorzugende Technologie. Sicherlich werden diese in wenigen 
Jahren unter Verwendung elektrischer Verstelleinheiten eine nochmalige Verbesserung hinsichtlich 
Leistungsfähigkeit und Wirkungsgrad sowie Regelbarkeit erfahren. Dennoch werden mechanische 
Getriebe oder zumindest Ausprägungen dieser auch zukünftig hinsichtlich der zuvor genannten 
Eigenschaften die zu bevorzugende Antriebseinheit für die betrachteten Anwendungen bleiben. 
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Formelzeichen 
Formelzeichen Beschreibung Einheit 
a Wirksamer Hebelarm am Fräsmeißel m 
be Spezifischer Kraftstoffverbrauch g/kWh 
C Dynamische Tragzahl eines Lagers kN 
C0 Statische Tragzahl eines Lagers kN 
Cab Faktor für Abtriebsmaschine – Riementrieb - 
Can Faktor für Antriebsmaschine – Riementrieb - 
CB Betriebsfaktor – Riementrieb - 
Ct Einsatzdauer – Riementrieb - 
Ct Torsionssteifigkeit N*m² 
CTyp Riementyp – Riementrieb - 
d_Gehäuse Außendurchmesser des Rotorgetriebegehäuses mm 
d_max Maximaler Außendurchmesser des Getriebes mm 
d_Teilkreis Teilkreisdurchmesser der Befestigung des Getriebes mm 
dT/dt Drehmoment differenziert über die Zeit Nm/s 
Fv Vorschub / Zugkraft N 
Fa Axiale Kraftkomponente N 
Fres Resultierende Prozesskraft N 
G Gewichtskraft N 
G1 Anteilige Gewichtskraft 1 N 
G2 Anteilige Gewichtskraft 2 N 
G3 Anteilige Gewichtskraft, wirksam auf den Rotor N 
h Frästiefe mm 
i Übersetzungsverhältnis - 
ix Übersetzungsverhältnis der Position x - 
iges Gesamtübersetzung - 
ih Variatorübersetzung / Übersetzung des hydrostatischen 
Getriebes 
- 
imax Maximale Übersetzung - 
imin Minimale Übersetzung - 
i0 Standübersetzung - 
iRotor Übersetzung des Rotorgetriebes - 
J Massenträgheitsmoment kg*m² 
KA Anwendungsfaktor - 
KA,Stoss Stoßfaktor - 
m Modul - 
M Moment Nm 
Mab Abtriebsmoment Nm 
Man Antriebsmoment Nm 
max. dT/dt Maximal zulässiger Drehmomentanstiegsgradient Nm/s 
MGestell Gestellmoment Nm 
Md_max Maximal übertragbares Drehmoment Nm 
Mdab Abtriebsmoment am Planetengetriebe Nm 
Mdan Antriebsmoment am Planetengetriebe Nm 
MdVerstellung Verstellmoment am Planetengetriebe Nm 
MdSumme Momentensumme am Planetengetriebe Nm 
Md_Meißel Meißelmoment kNm 
Md_max_Motor Maximales Motormoment Nm 
Md_max_Peak Maximalwert des Moments bei dynamischer Belastung Nm 
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Md_max_Stoss Maximalwert des Moments bei stoßartiger Belastung Nm 
Md_Peak Spitzenwert des Moments bei dynamischer Belastung Nm 
Md_Stoss Spitzenwert des Moments bei stoßartiger Belastung Nm 
MMotor Moment am Motor Nm 
MRotor Moment am Rotor Nm 
Mt Resultierendes Moment Nm 
MT,Nenn Nennlast im Lastkollektiv Nm 
MT,Stoss Maximalbelastung im Lastkollektiv Nm 
n Drehzahl min-1 
n_max Maximale Drehzahl min-1 
n_min Minimale Drehzahl min-1 
n_Motor Motordrehzahl min-1 
n_Motor_OG Obere Grenze der Motordrehzahl min-1 
n_Motor_UG Untere Grenze der Motordrehzahl min-1 
n_Rotor Rotordrehzahl min-1 
n1 Drehzahl Sonne min-1 
n2 Drehzahl Hohlrad min-1 
nAbtrieb Abtriebsdrehzahl PVG min-1 
nAbtrieb, max. Maximale Abtriebsdrehzahl PVG min-1 
nAbtrieb, min. Minimale Abtriebsdrehzahl PVG min-1 
nDiesel Drehzahl Dieselmotor min-1 
nDiesel, LVG Drehzahl Dieselmotor des LVG Konzepts min-1 
nDiesel, Referenz Drehzahl Dieselmotor der Referenzkonzepts min-1 
nS Drehzahl Steg min-1 
p Druck bar 
P Leistung kW 
Pan Antriebsleistung kW 
Pab Abtriebsleistung kW 
PB Betriebsleistung kW 
Pmax Maximale Leistung kW 
PN Nennleistung kW 
rw Wirksamer Fräsradius mm 
?̇? = 𝑄 Volumenstrom l/min 
VVE_1 Schluckvolumen der Einheit VE_2 ccm 
VVE_2 Schluckvolumen der Einheit VE_2 ccm 
VVE_1, max Maximales Schluckvolumen der Einheit VE_2 ccm 
VVE_2, max Maximales Schluckvolumen der Einheit VE_2 ccm 
v Vorschubgeschwindigkeit m/min 
?̇?𝐹𝑟ä𝑠𝑒𝑛 Fräsleistung / Fräsvolumenstrom m³/h 
vMeißel Meißelgeschwindigkeit m/s 
VerbrauchReferenz Kraftstoffverbrauch des Referenzkonzepts l/h 
VerbrauchLVG Kraftstoffverbrauch des LVG-Konzepts l/h 
XPVG Faktor Leistungsanteil zum PVG (= 12 %) - 
zHohlrad Zähnezahl des Hohlrades - 
zPlaneten Zähnezahl der Planetenräder - 
zSonne Zähnezahl des Sonnenrades - 
η Wirkungsgrad % 
ηmax Maximaler Wirkungsgrad % 
η_0 Standwirkungsgrad % 
η_Dieselmotor Wirkungsgrad des Dieselmotors % 
η_Hydraulikleitungen Wirkungsgrad der Hydraulikleitungen % 
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η_Hydrostat Wirkungsgrad der Hydrostaten % 
η_Kupplung Wirkungsgrad der Kupplung % 
η_Riementrieb Wirkungsgrad des Riementriebs % 
η_Stirnrad Stirnradwirkungsgrad % 
η_Ventile Wirkungsgrad der Ventile % 
ηGes, LVG Gesamtwirkungsgrad des LVG-Konzepts % 
ηGes., Referenz Gesamtwirkungsgrad des Referenzkonzepts % 
ηUml Umlaufwirkungsgrad % 
µ1 Reibwert 1 - 
µ2 Reibwert 2 - 
ω1 Winkelgeschwindigkeit der Sonne im Planetengetriebe s-1 
ωe Eigenfrequenz Hz 
ωs Winkelgeschwindigkeit der Stegwelle im Planetengetriebe s-1 
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E-Antrieb Elektrischer Antrieb 
ECO ECO-Betrieb 
i Übersetzungsverhältnis 
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ISO International Organization for Standardization 
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MAX MAX-Betrieb im Feld 
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MKS Mehrkörpersimulation 
NL Niedriger Leerlauf 
NWA Nutzwertanalyse 
OEM Original Equipment Manufacturer 
PTO Power Take-Off 
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PVG Pumpenverteilergetriebe 
RCP Rapid Control Prototyping 
S Benennung des Stegs eines Planetengetriebes 
VDI Verein Deutscher Ingenieure 
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VE_2 Verstelleinheit 2 
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